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Abstract
The use of exhaust gas turbochargers inmodern engine concepts is essen-
tial to achieve high efficiencies, low fuel consumption, and lowemissions.
However, the very high rotational speeds, wide range of compression
ratios and dynamic acceleration and deceleration processes cause both
tonal and broadband sound radiation. Due to packaging constrains, the
intake cycle is often characterised by deflections and cross section jumps.
This leads to strong secondary flow and velocity gradients at the inflow
of the compressor. Therefore, the aim of this work is to systematically
investigate the influence of the inflow conditions of the compressor and
the turbine on the sound radiation of the exhaust gas turbocharger.
For this purpose, the turbocharger and its adjoining peripheral compon-
ents are integrated in a custom-made anechoic chamber. The cold gas
test bench enables the measurement of the sound radiation of the tur-
bocharger isolated from the combustion engine. The inflow conditions
of the compressor can be modified by different inlet guide profiles. In
addition, pressure pulsations can be generated on the turbine side, as
they occur due to the valve lift in the engine. However, they only have a
minor influence on the sound radiation in the low-frequency range and
can therefore be neglected.
It could be shown that a flow deflection upstream of the compressor
leads to lower pressure coefficients at almost all operating points of the
impeller. The surge line shifts towards higher and the choke line towards
lower flow rates. Consequently, the compressor map becomes narrower.
The sound radiation is characterized by a significant increase in the
broadband flow noise, which is caused by the secondary flow occurring
after the deflection. The secondary flow consists of two counter-rotating
vortices that lead to high positive and negative rotating components at
the outer radii of the pipe cross section. Pure positive pre-whirl reduces
the broadband sound radiation above ₂₀₀Hz in medium throttle states.
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Abstract
With counter-rotating whirl, however, the high-frequency broadband
component is increased from ₄kHz in almost all operating points. The
behaviour of the exhaust gas turbocharger under the influence of a flow
deflection in front of the compressor thus represents the average of the
conditions as they occur with the pure swirl components.
The flow caused by the deflection also shows a velocity gradient in main
flow direction. This can lead to a shift of the surge line to lower flow
coefficients. Hence, the broadband sound radiation at the same ope-
rating points is indirectly reduced, since flow separation later occurs.
The decisive factor here is the distance between the operating point and
the surge line. However, the swirl components in the secondary flow
counteract this shift. If the velocity gradient is too weak, the surge line
still occurs at higher flow coefficients.
In contrast to that, homogeneous compressor inflow leads to reduced
flow separation and thus lower broadband sound radiation. The integra-
tion of suitable straighteners at the inflow of the compressor therefore
has a positive effect on the noise reduction of the turbocharger. If the
flow straighteners are designed with respect to a low pressure drop, the
efficiency drops only slightly. Pre-guidance devices which reduce the
secondary flow at the intake of the compressor therefore represent a
promising way of reducing the noise emission of the exhaust gas turbo-
charger in a passenger car.
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Kurzfassung
Der Einsatz von Abgasturboladern ist in modernen Motorkonzepten
unerlässlich, um hoheWirkungsgrade, niedrigen Kraftstoffverbrauch
und geringe Emissionen zu realisieren. Die sehr hohen Drehzahlen, gro-
ßen Verdichtungsverhältnisse und dynamischen Beschleunigungs- und
Abbremsvorgänge sorgen jedoch sowohl für tonale als auch breitbandige
Schallabstrahlung. Aufgrund des engen Bauraums ist die Anströmung
der Laufräder häufig von Umlenkungen und Querschnittssprüngen ge-
prägt. Sie weist somit starke Sekundärströmungen und Geschwindig-
keitsgradienten auf. Daher ist es Ziel dieser Arbeit, den Einfluss der
verdichter- und turbinenseitigen Anströmung der Laufräder auf die
Schallabstrahlung des Abgasturboladers systematisch zu untersuchen.
Hierfür wurde ein Turboladerprüfstand in einen speziell konzipierten
schallarmen Raum integriert. Der Kaltgasprüfstand ermöglicht die vom
Verbrennnungsmotor isolierte Messung der Schallabstrahlung des La-
ders. Die Verdichteranströmung kann mit verschiedenen Strömungs-
profilen beaufschlagt werden. Zudem sind turbinenseitige Druckpulsa-
tionen, wie sie aufgrund der Ventilhübe im Motor entstehen, möglich.
Sie beeinflussen die Schallabstrahlung jedoch nur geringfügig im nie-
derfrequenten Bereich und können daher vernachlässigt werden.
Es konnte gezeigt werden, dass eine Strömungsumlenkung vor dem
Verdichter in nahezu allen Betriebspunkten des Laufrads zu kleineren
Druckzahlen führt. Zudemverschieben sichdie Pumpgrenze inRichtung
größerer und die Stopfgrenze in Richtung kleinerer Durchflusszahlen.
DasKennfeldwird somitenger. Die Schallabstrahlung istvoneinerdeutli-
chen Erhöhung des breitbandigen Strömungsrauschens geprägt. Hierfür
ist die nach der Umlenkung auftretende Sekundärströmung verantwort-
lich. Sie weist zwei gegenläufig exzentrisch rotierendeWirbel auf. Diese
führen zu hohen Gleich- und Gegendrallanteilen an den äußeren Ra-
dien der Rohrströmung. Reiner Gleichdrall reduziert die breitbandige
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Kurzfassung
Schallabstrahlung ab ₂₀₀Hz bei mittleren Drosselzuständen. Gegen-
drall erhöht hingegen den hochfrequenten Breitbandanteil ab ₄ kHz in
nahezu allen Betriebspunkten. Da nach einer verdichterseitigen Strö-
mungsumlenkung beide Drallanteile auftreten, stellt das Verhalten des
Abgasturboladers eine Mittelung der Zustände wie sie unter den reinen
Drallanteilen auftreten, dar.
Die durch die Umlenkung verursachte Strömung weist zudem einen Ge-
schwindigkeitsgradienten in Hauptströmungsrichtung auf. Dieser kann
zu einer Verschiebung der Pumpgrenze zu kleineren Durchflusszahlen
führen. Somit verringert sich die breitbandige Schallabstrahlung bei
gleichen Betriebspunkten indirekt, da Strömungsablösungen später auf-
treten. Entscheidend ist hierfür lediglichderAbstanddes Betriebspunkts
zur Pumpgrenze. Allerdings wirken die Drallanteile in der Sekundärströ-
mung dieser Verschiebung entgegen. Ist der Geschwindigkeitsgradient
zu gering, tritt die Pumpgrenze dennoch bereits bei höheren Durchfluss-
zahlen auf.
Homogene Verdichteranströmungen führen hingegen zu geringeren
Strömungsablösungen und somit niedrigerer breitbandiger Schallab-
strahlung. Der Einbau geeigneter Gleichrichter in die Anströmung des
Verdichters wirkt sich demnach positiv auf die Geräuschreduzierung
des Turboladers aus. Sind die Gleichrichter zudem für einen niedrigen
Druckverlust ausgelegt, sinkt derWirkungsgrad nur geringfügig. Daher
stellen Vorleiteinrichtungen, die die Sekundärströmung in der Ansau-
gung desVerdichters reduzieren, eine vielversprechendeMöglichkeit dar,
die Schallabstrahlung des Abgasturboladers im Pkw zu reduzieren.
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Kapitel ₁
Einleitung
Aufgrund des zunehmenden Anteils an Treibhausgasen in der Atmo-
sphäre hat sich die weltweite Durchschnittstemperatur in den letzten
₁₀₀ Jahren um bis zu einem Grad erhöht [₁, ₂]. Um den weiteren Anstieg
einzudämmen, wurde auf den UN-Klimakonferenzen ₁₉₉₇ im Kyoto-
Protokoll und ₂₀₁₅ im nachfolgenden Pariser Abkommen eine deutliche
Reduzierung des Ausstoßes der Treibhausgase beschlossen. Ziel ist es,
den Temperaturanstieg auf 2 ◦C im Vergleich zur Vorindustrialisierung
zu begrenzen. [₃, ₄]
Dies führt zu steigenden gesetzlichen Anforderungen an die Emissions-
reduzierung von Verbrennungsmotoren [₅]. Um diese einzuhalten, ist
eine kontinuierlicheWeiterentwicklung der Antriebe notwendig. Der
Abgasturbolader ist dabei ein essentieller Bestandteil zurWirkungsgrad-
steigerung und Schadstoffreduzierung [₆]. Aber auch in zukünftigen
Motorkonzepten, wie Antrieben mittels der Brennstoffzelle, findet der
Turbolader seine Anwendung [₇, ₈].
Die sehr hohen Drehzahlen, großen Verdichtungsverhältnisse und dy-
namischen Beschleunigungs- und Abbremsvorgänge des Laders führen
jedoch zu tonaler und breitbandiger Schallabstrahlung im gesamten
menschlichen Hörbereich. Der Einfluss auf das Geräuschempfinden im
Fahrzeuginnenraum eines Pkws steigt dabei mit jeder Fahrzeuggenerati-
on durch die zunehmende Minimierung dominanter Motorgeräusche
[₉–₁₁].
Allerdings ist die Schallabstrahlung für den Fahrer aufgrund des Turbo-
lochs, d. h. des verzögerten Ansprechverhaltens bei Beschleunigungs-
vorgängen [₆], nur schwer dem Turbolader zuzuordnen. Dies bedingt
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daher vermehrte, irrtümliche Schadensreklamationen der Fahrzeugkun-
den bei zu hoher Schallemission. Zudemwird der Fahrkomfort negativ
beeinträchtigt. [₁₀]
Die Schallabstrahlung kann aufgrund der komplexen Randbedingungen
im Fahrzeug zusätzlich verstärkt werden. Turbolader für Pkws sind für
einen breiten Arbeitsbereich ausgelegt, um das dynamische Betriebs-
verhalten des Motors abbilden zu können. Dabei werden in der An-
saugstrecke homogene, drallfreie Anströmbedingungen angenommen.
Wegen des begrenzten Bauraums in Fahrzeugen ist die Ansaugung je-
doch von vielen Umlenkungen und Querschnittssprüngen geprägt. Die
Anströmung des Verdichters entspricht somit häufig nicht den bei der
Auslegung angenommenen idealen Bedingungen. [₁₂–₁₄]
Aber auch die turbinenseitige Anströmung ist von zeitlichen Fluktuatio-
nen geprägt. Aufgrund der ladungswechselbedingten Ventilhübe ist die
Abgasströmung hoch turbulent und starken Massenstrom- und Druck-
pulsationen ausgesetzt. Neben der Anströmung des Verdichters können
somit auch die turbinenseitigen Strömungszustände das Betriebsverhal-
ten des Abgasturboladers beeinflussen. [₁₅, ₁₆] Daher liegt der Fokus
dieser Arbeit auf den Auswirkungen veränderter Anströmungbedingun-
gen der Laufräder auf das Betriebsverhalten und die Schallabstrahlung
des Abgasturboladers.
₂
Kapitel ₂
Strömungsmechanische und akustische
Grundlagen
Dieses Kapitel behandelt die zum Verständnis der weiteren Arbeit not-
wendigen strömungsmechanischen und akustischen Grundlagen. Hier-
zu gehören die Grundgleichungen der Strömungsmechanik und darauf
aufbauend deren statistische Beschreibung. Anschließend werden die
Grundgleichungen der Aeroakustik aus den strömungsmechanischen
Grundgleichungen abgeleitet. Das Kapitel schließt mit der Verarbeitung
von Messsignalen und einer Einführung in die Raumakustik.
₂.₁ Grundgleichungen der Strömungsmechanik
In der Strömungsmechanik haben sich zur Beschreibung der physi-
kalischen Zusammenhänge zwei Darstellungsweisen etabliert. In der
Lagrange-Betrachtungsweise erfolgt die Bilanzierung der angreifenden
Kräfte über ein Fluidelement < im bewegten Bezugssystem. Da sich
das Fluidelement entlang einer festen Bahnlinie bewegt, sind die Zu-
standsgrößen ξ< (t) nur von der Zeit t abhängig. Dies ermöglicht physi-
kalisch anschauliche Gleichungen. Demgegenüber betrachtet die Euler-
Darstellung ein ortsfestes Volumenelement. Die Zustandsgrößen ξ (xi, t)
innerhalb des Bilanzraums sind somit neben der Zeit auch vom Ort xi
abhängig. Die Bilanzierung der angreifenden Kräfte und Massenströme
erfolgt an den Systemgrenzen. Randbedingungen können dadurch leicht
berücksichtigt werden. [₁₇, ₁₈]
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Beide Betrachtungsweisen sind ineinander überführbar, wenn der Ort
des Fluidelements zum Zeitpunkt tmit dem des ortsfesten Volumenele-
ments übereinstimmt [₁₈]:
ξ< (t) = ξ (xi, t) wenn (xi)< = xi zur Zeit t. (₂.₁)
Kontinuitätsgleichung
Die Kontinuitätsgleichung beschreibt die Massenerhaltung innerhalb
des betrachteten Kontrollvolumens. Die zeitliche Änderung der Masse
im Volumenelement entspricht demnach der Differenz der einströmen-
den und ausströmenden Massenströme. Die allgemeine Form der Konti-
nuitätsgleichung lautet mit der Dichte ρ und der Geschwindigkeit ci in
Euler-Darstellung [₁₈, ₁₉]:
∂ρ
∂t︸︷︷︸
zeitliche
Dichteänderung
+
∂ρci
∂xi︸︷︷︸
ein-/austretende
Massenströme
= 0 (₂.₂)
Impulsgleichungen
Die Impulsgleichungen beschreiben die zeitliche Impulsänderung des
Volumenelements. Diese Änderung wird durch angreifende Massen-
und Oberflächenkräfte sowie dem molekülbedingten Impulseintrag
hervorgerufen. In Lagrange-Darstellung lauten diese [₁₈, ₁₉]:
d(δIj)<
dt︸ ︷︷ ︸
zeitliche
Impulsänderung
=
∑
(δMj)<︸ ︷︷ ︸
Massenkräfte
+
∑
(δOj)<︸ ︷︷ ︸
Oberflächenkräfte
+
(
d
dt
(δIM)j
)
<︸ ︷︷ ︸
molekülbedingter
Impulseintrag
(₂.₃)
Die Massenkräfte setzen sich dabei aus der Gewichtskraft g und mögli-
chen elektromagnetischen Kräften zusammen. Die Oberflächenkräfte
sind durch die am Volumenelement anliegenden Drücke p verursacht.
Der molekulare Impulstransport basiert auf der unterschiedlichen Be-
wegungsgeschwindigkeit der einzelnen Moleküle. Gleichung (₂.₄) zeigt
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die Impulsgleichung für die drei Raumrichtungen j = 1,2,3 in Euler-
Darstellung. [₁₉]
∂ρcj
∂t︸︷︷︸
zeitliche
Impulsänderung
+
∂ρcicj
∂xi︸ ︷︷ ︸
Konvektion
= − ∂p
∂xj︸ ︷︷ ︸
Druckkräfte
− ∂τij
∂xi︸ ︷︷ ︸
molekülbed.
Impulstransport
+ ρgj︸︷︷︸
Gravitation
(₂.₄)
Energieerhaltung
DieGesamtenergie eines Systems setzt sich aus seiner innerenund kineti-
schen Energie zusammen. Die Energieänderung aufgrund vonWärmezu-
oder -abfuhr und der Verrichtung von Arbeit wird durch die Energieglei-
chung beschrieben: [₁₇, ₁₈, ₂₀, ₂₁]
ρ
D
D t
[
e+
(
1
2
c2j +G
)]
︸ ︷︷ ︸
Zeitliche Änderung
der inneren Energie
= − ∂q˙i
∂xi︸ ︷︷ ︸
Wärmeleitung
− ∂
∂xj
(pcj)︸ ︷︷ ︸
Konvektion
− ∂
∂xi
(ujτij)︸ ︷︷ ︸
Irreversible
Wärmeproduktion
(₂.₅)
Navier-Stokes-Gleichungen
Die Impulsgleichungen (₂.₄) sind für alle Fluide gültig, sofern chemische
Reaktionen ausgeschlossen sind [₂₀]. Für newtonsche Fluide, zu denen
Wasser und Luft gehören, gilt für den molekülbedingten Impulstrans-
port:
τij = −µ
[
∂cj
∂xi
+
∂ci
∂xj
]
+
2
3
δij µ
∂ck
∂xk
(₂.₆)
Diese Fluide weisen einen linearen Zusammenhang zwischen Schub-
spannung und Schergeschwindigkeit auf. [₁₇]
Die Impulsgleichungen newtonscher Fluide werden als Navier-Stokes-
Gleichungen bezeichnet [₁₇, ₂₀]:
∂ρcj
∂t
+
∂ρcicj
∂xi
= − ∂p
∂xj
+
∂
∂xi
(
µ
[
∂cj
∂xi
+
∂ci
∂xj
]
− 2
3
δij µ
∂ck
∂xk
)
+ ρgj
(₂.₇)
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Die Gleichungen (₂.₂), (₂.₅) und (₂.₇) bilden ein geschlossenes Glei-
chungssystem. Dies ermöglicht die Beschreibung beliebiger Strömungs-
phänomene. Allerdings sind zum jetzigen Stand der Forschung keine
expliziten Lösungen der partiellen Differentialgleichungen bekannt. Es
können lediglich einfache laminare Strömungen unter Vorgabe geeig-
neter Anfangs- und Randbedingungen analytisch gelöst werden. Für
komplexe Strömungsfelder sind daher numerische Lösungsverfahren
notwendig. [₁₈, ₂₂]
Bernoulli-Gleichung
Die Bernoulli-Gleichung dient häufig der ersten Abschätzung der Strö-
mungsverhältnisse in technischenAnwendungen. DieHerleitung erfolgt
über die Energiegleichung (₂.₅). Dabei werden Dichteveränderlichkei-
ten, Diffusions- und Dissipationseffekte, Instationaritäten und Turbu-
lenzeinflüsse vernachlässigt. Entsprechend der Stromfadentheorie setzt
sich dabei der Totaldruck ptot. aus einem dynamischen pdyn. und einem
statischen pstat. Druckanteil zusammen:
p+ ρgh︸ ︷︷ ︸
pstat.
+
1
2
ρ c2︸ ︷︷ ︸
pdyn.
= ptot. (₂.₈)
Aufgrund der starken Vereinfachungen liefert die Bernoulli-Gleichung
nur in sehr einfachen Strömungen eine gute Näherung. [₂₁]
Turbulente Strömungen
Laminare Strömungen zeichnen sich durch einen hohen Grad an Ord-
nung aus. Sie sind unempfindlich gegenüber äußeren Störungen. Im
Gegensatz dazu sind turbulente Strömungen von stochastischen Fluk-
tuationen der Strömungseigenschaften geprägt. [₁₈]
Die Strömungszustände werden anhand der Reynoldszahl Re unter-
schieden.
Re =
ρ c l
µ
(₂.₉)
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Während laminare Strömungen bei kleinen Reynoldszahlen auftreten,
sind hohe Reynoldszahlen charakteristisch für turbulente Strömungen.
Die kritische Reynoldszahl, die den Umschlagspunkt zwischen den Zu-
ständen markiert, ist von den Randbedingungen des Strömungsfelds
abhängig. So liegt der transitionale Übergangsbereich in Rohrströmun-
gen bei einer kritischen Reynoldszahl von ₂₃₀₀. [₂₃]
Aufgrund der stochastischen Fluktuationen unterliegt derVerlauf der Zu-
standsgrößen (z. B. Druck oder Geschwindigkeit) in einem turbulenten
Strömungsfeld zeitlichen Schwankungen (Abb. ₂.₁).
Zeit t
Zu
st
an
ds
gr
öß
e
ξ j
(x
i,
t)
ξj(xi)
ξ′j (xi, t)
Abbildung ₂.₁: Mittelwert und Schwankungsgröße einer Zustandsgröße in einem
turbulenten Strömungsfeld nach [₁₈]
Für die Beschreibung der Zustandsgrößen hat sich die Aufteilung des
momentanen Absolutwerts ξj in den zeitlichen Mittelwert ξj und den
turbulenten Schwankungswert ξ′j bewährt:
ξj (xi, t) = ξj (xi) + ξ
′
j (xi, t) (₂.₁₀)
Für den zeitlichen Mittelwert gilt:
ξj (xi) = lim
T→∞
1
T
T∫
0
ξj (xi, t)dt = lim
N→∞
1
N
N∑
n=1
ξj (xi, n) (₂.₁₁)
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Der Mittelwert der Schwankungsgrößen ist definitionsgemäß gleich ₀:
[₁₈]
ξ′j (xi) = lim
T→∞
1
T
T∫
0
ξ′j (xi, t)dt = lim
N→∞
1
N
N∑
n=1
ξ′j (xi, n) = 0 (₂.₁₂)
Ein Maß für die Intensität der Schwankungen der Strömungsgeschwin-
digkeiten gegenüber demMittelwert stellt der Turbulenzgrad Tu dar.
Tu =
√
1
3c
′
jc
′
j
cref
(₂.₁₃)
mit
√
c′2j =
√√√√√ lim
T→∞
1
T
T∫
0
c′2j (xi, t)dt =
√√√√ lim
N→∞
1
N
N∑
n=1
c′2j (xi, n) (₂.₁₄)
Strömungen mit einem Turbulenzgrad von einigen zehn Prozent gelten
als hochturbulent. Weist der Turbulenzgrad hingegen nur wenige Pro-
zent auf, spricht man von einer geringen Schwankungsintensität. Als
Bezugswert cref des Turbulenzgrads in Gleichung (₂.₁₃) wird die lokale
mittlere Geschwindigkeit c(xi)
c (xi) =
√
c 2j (xi) (₂.₁₅)
oder die globale mittlere Geschwindigkeit des Strömungsfelds ci,∞, wie
in dieser Arbeit, verwendet. [₁₈]
₂.₂ Grundlagen der Akustik
DieAkustik beschreibtdie Entstehung, Abstrahlung, Ausbreitung,Wahr-
nehmung und Minderung von Schall. Unter Schall versteht man die
wellenförmige Ausbreitung mechanischer Schwingungen in Fluiden
oder Festkörpern. Die verschiedenen Schallarten werden anhand der
Schwingungsfrequenz derWelle unterschieden [₂₄–₂₆]:
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• Infraschall f < 20Hz
• Hörschall 20Hz < f < 20 kHz
• Ultraschall 20 kHz < f < 1 GHz
Für die Beschreibung des Schalls sind die Schwankungswerte der Zu-
standsgrößen Druck, Geschwindigkeit und Dichte um den Mittelwert
entscheidend (Abb. ₂.₁). So beschreibt die Schallschnelle v′ dieWech-
selgeschwindigkeit der Fluidteilchen im Schallfeld, der Schalldruck p′
denWechseldruck um den Ruhewert p und die Dichteschwankung ρ′
die Schwankung um die mittlere Dichte ρ. Befindet sich das Medium,
in dem sich die Schallwelle ausbreitet, in Ruhe, ist der Mittelwert der
Geschwindigkeit c gleich ₀. [₂₄, ₂₅]
Pegeldarstellung
Der hörbare Schalldruckbereich desMenschen erstreckt sich von ₂ · ₁₀−₅
Pa bis ₂₀Pa und damit über mehrere Größenordnungen. Deshalb hat
sich in der Akustik die Pegeldarstellung bewährt. Die Zustandsgröße
wird dabei mit einem festgelegten Bezugswert gewichtet und logarith-
miert. Der Bezugswert p′ref des Schalldruckpegels Lp entspricht der un-
teren Hörschwelle des Menschen bei einer Frequenz von ₁ kHz. [₂₄,
₂₅]
Lp = 10 log
(
p′
p′ref
)2
dB mit p′ref = 2 · 10−5 Pa (₂.₁₆)
Zur Charakterisierung des sich in Festkörpern ausbreitenden Schalls
dient der Beschleunigungspegel La:
La = 10 log
(
a′
a′ref
)2
dB mit a′ref = 10
−6m/s2 (₂.₁₇)
Der Schallleistungspegel Lw wird entsprechend Gleichung (₂.₁₈) berech-
net. [₂₄, ₂₅, ₂₇]
Lw = 10 log
(
P
Pref
)
Pa mit Pref = 10
−12W (₂.₁₈)
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A-Bewertung
Die Empfindlichkeit desmenschlichen Gehörs ist frequenzabhängig. Da-
her unterscheiden sich zwischen verschiedenen Frequenzen die Schall-
druckpegel, die als gleich laut empfunden werden. Bei einer Frequenz
von ₁ kHz ist das Gehöramempfindlichsten, zu höherenund tieferen Fre-
quenzen hin fällt die Empfindlichkeit jedoch ab. Um diesem Verhalten
mit vertretbarem Aufwand Rechnung zu tragen, werden frequenzab-
hängige Bewertungskurven angewandt. Diese Kurven schwächen Pegel
tiefer und hoher Frequenzen ab. Mittlere Frequenzen werden verstärkt.
Da die Empfindlichkeit des Gehörs jedoch nicht nur frequenzabhängig,
sondern auch von der Lautstärke abhängig ist, stellen diese Bewertungs-
verfahren nur eine Näherung dar. Die gängigste Bewertungskurve ist die
A-Bewertung. Die Bewertung des Schalldruckpegels wird dabei durch
den Einheitenzusatz dBA gekennzeichnet. [₂₄, ₂₅, ₂₈]
Grundgleichungen der Aeroakustik
Aeroakustik bezeichnet die strömungsinduzierte Schallentstehung und
deren Ausbreitung in Gasen, meist Luft. Die mathematischen Beschrei-
bungen basierendabei auf den strömungsmechanischenGrundgleichun-
gen (Abschnitt ₂.₁).
HomogeneWellengleichung
Die homogeneWellengleichung beschreibt die Ausbreitung von Luft-
schall in einem ruhenden Medium. Dabei wird angenommen, dass die
Mittelwerte des Drucks p und der Dichte ρ zeitlich und räumlich kon-
stant, d. h. homogen, sind. Die Schwankungsgrößen p′ und ρ′ sind folg-
lich sehr klein im Vergleich zu den Mittelwerten. Durch die Aufteilung
der Zustandsgrößen in Mittelwert und Schwankungsgröße (Abb. ₂.₁)
werden die linearisierte Kontinuitätsgleichung
ρ
∂c′i
∂xi
= −∂ρ
′
∂t
(₂.₁₉)
₁₀
₂.₂ Grundlagen der Akustik
und die linearisierte Impulsgleichung
ρ
∂c′j
∂t
= − ∂p
′
∂xj
(₂.₂₀)
abgeleitet. [₂₄, ₂₆]
Die Differenz der Ableitung der linearisierten Kontinuitätsgleichung
nach der Zeit und derAbleitung der linearisierten Impulsgleichung nach
dem Ort führt beide Gleichungen zusammen:
∂2ρ′
∂t2
=
∂2p′
∂x2i
(₂.₂₁)
Da die Ausbreitung der Schallwelle als adiabate Zustandsänderung an-
genähert werden kann, ist die Schallgeschwindigkeit c0 definiert als:
c0 =
√
p′
ρ′
=
√
κRs T (₂.₂₂)
Schließlich folgt die homogeneWellengleichung aus Gleichung (₂.₂₁)
und Gleichung (₂.₂₂):
∂2p′
∂t2
− c20
∂2p′
∂x2i
= 0 oder
∂2ρ′
∂t2
− c20
∂2ρ′
∂x2i
= 0 (₂.₂₃)
InhomogeneWellengleichung
Im Gegensatz zur homogenen Wellengleichung betrachten die inho-
mogenen Wellengleichungen nicht nur die Ausbreitung von Schall-
wellen in einem ruhenden Medium, sondern auch deren Entstehung.
Einen entscheidenden Beitrag zum Verständnis der Schallentstehung
leistete Lighthill [₂₉] durch die Ableitung der sogenannten Lighthill-
Analogie. Sie kann aus den strömungsmechanischen Grundgleichungen
(Abschnitt ₂.₁) ohne Näherungen, Vereinfachungen oder Linearisierun-
gen bestimmt werden.
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Die inhomogeneWellengleichung ergibt sich aus der Differenz der Ab-
leitung der Kontinuitätsgleichung nach der Zeit und der Ableitung der
Impulsgleichung nach dem Ort:
∂2ρ
∂t2
− c20
∂2ρ
∂x2i
=
∂2
∂xi∂xj
(
ρcicj + τij + δij
[
p− c20ρ
])
=
∂2Tij
∂xi∂xj
(₂.₂₄)
Die linke Seite der Gleichung entspricht demWellenausdruck der ho-
mogenenWellengleichung (₂.₂₃). Die zweifache Ableitung des Light-
hillschen Spannungstensors Tij auf der rechten Seite charakterisiert die
Schallentstehung [₂₉, ₃₀].
Curle [₃₁] leitete eine Lösung der Lighthill Gleichung ab, die es ermög-
licht, ruhende Objekte mit fester Berandung im akustischen Feld zu
berücksichtigen. Durch die Berücksichtigung externer Massenströme m˙
und Kräfte Fi erweitert sich die inhomogeneWellengleichung:
∂2ρ
∂t2
− c20
∂2ρ
∂x2i︸ ︷︷ ︸
Wellenausbreitung
= − ∂m˙
∂t︸︷︷︸
Monopol
− ∂
∂xi
(Fi + m˙ci)︸ ︷︷ ︸
Dipol
+
∂2Tij
∂xi∂xj︸ ︷︷ ︸
Quadrupol
(₂.₂₅)
Auch hier beschreibt die linke Seite der Gleichung die Ausbreitung der
Welle. Die rechte Seite charakterisiert verschiedene Schallquellen. Die
Quellen können als akustische Elementarstrahler mit unterschiedlichen
Schwingungsformen betrachtet werden (Abb. ₂.₂). [₃₀]
Monopol Dipol lateraler Quadrupol
Abbildung ₂.₂: Akustische Quellterme nach [₃₂, ₃₃]
Monopolquellen entsprechen einer pulsierenden Kugel und sind so-
mit richtungsunabhängig. Sie werden durch Massenstromfluktuationen
hervorgerufen, wie sie beispielsweise bei der Ausströmung von Abgas-
anlagen in Fahrzeugen vorkommen. Dipole gleichen zweier gegenläufig
schwingender Kugeln. Die durch Druckfluktuationen an Oberflächen
₁₂
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erzeugte, richtungsabhängige Schallabstrahlung tritt beispielsweise an
Laufradschaufeln auf. Die schon aus der LighthillschenWellengleichung
bekannten Quadrupolquellen entsprechen vierer gegenläufig schwin-
gender Kugeln. Diesen können entweder in Reihe (longitudinal) oder
über Kreuz (lateral) angeordnet sein. Sie entstehen hauptsächlich an tur-
bulenten Grenzschichten und spielen damit in nahezu jeder technischen
Anwendung eine Rolle. [₂₄, ₃₂]
Ffowcs Williams und Hawkings [₃₄] erweiterten die von Curle gefunde-
nen Gleichungen für bewegte Objekte.
Signalverarbeitung
Die in der Akustik gemessenen Größen wie Schalldruck und Beschleuni-
gung stellen periodische, zeitabhängige Signale dar. Rückschlüsse auf
den physikalischen Hintergrund der Signalerzeugung sind im Zeitbe-
reich jedoch schwierig. Daher wird das Zeitsignal mit Hilfe der Fourier-
Transformation in Sinuswellen unterschiedlicher Frequenz und Ampli-
tude aufgeteilt und somit in den Frequenzbereich überführt: [₃₅]
X(f) =
∞∫
−∞
x(t) e−j2pift dt (₂.₂₆)
Das Frequenzspektrum ermöglicht die Identifikation schallerzeugender
Phänomene innerhalb der Messumgebung und deren Beitrag zur gesam-
ten Schallabstrahlung. Da Messsignale mit einer Frequenz fs über eine
definierte Zeit T abgetastet werden, stellen diese kein kontinuierliches
Signal unendlicher Länge dar, sondern ein diskretes Signal mit einer
DatenlängeN . Daher wird die diskrete Fourier-Transformation (DFT)
angewandt: [₃₆, ₃₇]
Xm =
1
N
N−1∑
n=0
xne
−j2pi nmN mit m = 0 . . . N − 1 (₂.₂₇)
mit
xn = x
(
n · 1
fs
)
mit n = 0 . . . N − 1 (₂.₂₈)
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Die Frequenzauflösung∆f ist neben derAbtastrate auch von derAnzahl
der Messwerte und somit der Gesamtmesszeit abhängig [₃₈]:
∆f =
fs
N
=
1
T
(₂.₂₉)
Um das Zeitsignal in den Frequenzbereich überführen zu können, muss
die Abtastrate entsprechend des Nyquist-Shannon-Abtasttheoremsmin-
destens doppelt so hoch wie die Schwingungsfrequenz derWelle sein.
Andernfalls kann die Frequenz nicht eindeutig aus den Messpunkten
bestimmtwerden. Fürdie höchste, gerade noch auflösbare Schwingungs-
frequenz innerhalb einer Messung gilt somit: [₃₆, ₃₉]
fmax =
1
2
fs (₂.₃₀)
Bei der Messsignalanalyse bietet es sich an, das Signal in mehrere statio-
näre Blöcke k gleicher Länge L zu unterteilen. Durch Anwendung der
DFTauf die einzelnen Blöckeund anschließenderMittelung dieser, kann
die Messunsicherheit verringert werden. Ein Verlängerung der Messzeit
verbessert entsprechend Gleichung (₂.₂₉) lediglich die Frequenzauflö-
sung.
Die DFT geht von einem periodischen Messsignal aus und setzt daher
das Signal eines Blocks periodisch fort. Die Blocklänge entspricht jedoch
in den seltensten Fällen einem ganzzahligen Vielfachen der Periode des
Signals. Dadurch entsteht ein unstetiger Übergang zwischen dem Signal
am Ende eines Blocks und demdarauffolgenden Blockanfang. Dies führt
fälschlicherweise zu hohen Frequenzen im Spektrum. Um diesen Fehler
zu minimieren, werden Fensterfunktionen w eingesetzt. Sie filtern das
Messsignal und reduzieren die Amplitude an beiden Enden auf ₀, sodass
ein kontinuierlicher Übergang an den Blockgrenzen entsteht. Durch
Überlappung der periodisch fortgesetzten Blöcke kann der Fehler, der
durch das Reduzieren der Amplitude entsteht, verringert werden. [₃₈,
₄₀, ₄₁]
Die gefensterte DFT berechnet sich entsprechen nachWelch [₄₂]:
Xm,k =
1
L
L−1∑
n=0
xn,k wn e
−j2pi nmL mit
m = 0 . . . L− 1
k = 1 . . . K
(₂.₃₁)
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mit
xn = x
(
n · 1
fs
)
mit n = 0 . . . L− 1 (₂.₃₂)
und
wn = w
(
n · 1
fs
)
mit n = 0 . . . L− 1 (₂.₃₃)
Daraus folgt für die zweiseitige, spektrale Leistungsdichte:
Sxx,m =
1
K
K∑
k=1
L
W
|Xm,k|2 (₂.₃₄)
mit
W =
1
L
L−1∑
n=0
w2n (₂.₃₅)
In den meisten Fällen sind negative Frequenzen nicht von Interesse,
weshalb die einseitige, spektrale Leistungsdichte berechnet wird: [₃₅]
Gxx,m = 2Sxx,m mit m = 0 . . . L/2 (₂.₃₆)
Das Leistungsspektrum berechnet sich mit der effektiven Rauschband-
breite (ENBW) der Fensterfunktion:
Pxx,m = Gxx,m · ENBW (₂.₃₇)
Daraus folgt schließlich das Amplitudenspektrum: [₄₃]
Axx,m =
√
Pxx,m (₂.₃₈)
Schallausbreitung im Raum
Die Schallausbreitung in Räumen ist im Gegensatz zur Ausbreitung
unter Freifeldbedingungen von Reflexionen an den Raumgrenzen be-
einflusst. Je nach Abstand des Beobachters von der Schallquelle variiert
der Einfluss dieser Reflexionen. Im Nahfeldbereich in unmittelbarer
Nähe zur Schallquelle, liegt ein Phasenversatz zwischen Schalldruck
und Schallschnelle vor. Hier überwiegt der Direktschall gegenüber den
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Reflexionen. Im Fernfeld sind Schalldruck und Schallschnelle in Phase.
Der Schalldruckpegel fällt kontinuierlich ab. Mit größerem Abstand
beginnt ab dem Hallradius das Diffusfeld. Aufgrund der Reflexionen ist
der Schalldruckpegel in diesem Bereich orts- und richtungsunabhängig.
[₂₄, ₄₄]
Schalleinfall an einerWand
Trifft eine Schallwelle auf ein Hindernis, wird die Energie reflektiert oder
von derWand absorbiert (Abb. ₂.₃). Ein Teil der absorbierten Energie
dissipiert dabei in Wärme. Der nicht dissipierte Transmissionsanteil
passiert das Hindernis. Entsprechend lautet die Leistungsbilanz der
einfallendenWelle Pe:
Pe = Pr︸︷︷︸
Reflexion
+ Pδ︸︷︷︸
Dissipation
+ Pτ︸︷︷︸
Transmission
(₂.₃₉)
Pe
Pr
Pτ
Pδ
Abbildung ₂.₃: Leistungsbilanz der Schallwelle an einerWand nach [₄₅]
Durch Normierung der Schallanteile mit der Schallleistung der einfal-
lendenWelle leiten sich der
Reflexionsgrad
ρ =
Pr
Pe
(₂.₄₀)
Dissipationsgrad
δ =
Pδ
Pe
(₂.₄₁)
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Transmissionsgrad
τ =
Pτ
Pe
(₂.₄₂)
und der Absorptionsgrad
α =
Pδ + Pτ
Pe
= δ + τ (₂.₄₃)
ab. [₄₅]
Je nach Beschaffenheit des Raumes sind die einzelnen Schallanteile
unterschiedlich stark ausgeprägt. In schallarmen Räumen, die als akus-
tische Messräume dienen, wird ein möglichst geringer Reflexionsgrad
angestrebt. Die Schallwellen breiten sich somit wie im freien Raum
ungehindert aus. Dadurch werden Fehler durch Mehrfachmessungen
reflektierterWellen vermieden. [₂₄]
Nachhallzeit
Die Nachhallzeit dient neben dem Absorptionsgrad der Charakterisie-
rung von Akustikräumen. Sie entspricht der Zeitspanne T60 des Abklin-
gens eines akustischen Ereignisses umeinen Schalldruckpegel von ₆₀dB.
Wie beim Absorptionsgrad wird in schallarmen Räumen eine möglichst
kurze Nachhallzeit angestrebt. [₄₆]
Bei bekannter Nachhallzeit kann der mittlere Absorptionsgrad mit dem
Raumvolumen V und der schallabsorbierenden Fläche S berechnet
werden: [₄₇]
α = 1− exp
(
−0,163 V
T60 S
)
(₂.₄₄)
₁₇

Kapitel ₃
Stand desWissens
Dieses Kapitel gibt umfasst den aktuellen Stand desWissen zur Akustik
von Abgasturboladern. Dabei werden zunächst die allgemeinen Grund-
lagen kompressibler Turbomaschinen (Abschnitt ₃.₁.₁) erläutert. Darauf
aufbauend folgen dasWirkprinzip, die Funktionsweise und die akusti-
schen Eigenschaften von Abgasturboladern (Abschnitt ₃.₁.₂). Anschlie-
ßend werden der bisherigeWissensstand zum Einfluss der Verdichter-
anströmung auf das Betriebsverhalten (Abschnitt ₃.₂) und die Akustik
(Abschnitt ₃.₃) von Abgasturboladern skizziert. Das Kapitel schließt mit
dem Einfluss turbinenseitiger Druckpulsationen (Abschnitt ₃.₄).
₃.₁ Grundlagen der Turbomaschinen
Turbo- bzw. Strömungsmaschinen wandeln die Energie eines Fluids
in mechanische Arbeit (Turbinen) oder führen dem Fluid Energie zu
(Pumpen) (Abb. ₃.₁). Im Gegensatz zu Kolbenmaschinen erfolgt die
Energieübertragung bei Turbomaschinen nicht durch eine Volumenän-
derung, sondern durch Änderung der kinetischen Energie des Fluids
mit Hilfe eines rotierenden Laufrads. In Kolbenmaschinen wird die Strö-
mung des Fluids durch die Einlass- und Auslassventile behindert. Dies
wirkt sich besonders bei hohen Volumenströmen negativ aus. Turboma-
schinen sind in diesem Bereich daher überlegen. Die Bauart ist dabei
durch die Arbeitsanforderung festgelegt. Bei hohen Druckverhältnis-
se werden radiale oder diagonale Laufräder eingesetzt. Innerhalb der
Turbomaschinen kommt es dabei zu einer Umlenkung der Strömung.
Hohe Volumenströme erfordern hingegen eine axiale Bauart. Zudem
werden Turbomaschinen auch nach derDichteänderung des Fluids beim
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Turbomaschinen
Dichte‐
änderung
Energie‐
übertrag.
Bauart
merklich
vernachlässigbar
Turbine
Pumpe
diagonal
radial
axial
Abbildung ₃.₁: Einteilung von Turbomaschinen nach [₃₃, ₄₈, ₄₉]
Durchströmen unterschieden. Spielt die Dichteänderung bei der För-
derung des Fluids eine wesentliche Rolle, muss die Enthalpieänderung
in der Energiebilanz berücksichtigt werden. Pumpen, die Fluide (im
allgemeinen Gase) stark komprimieren und dabei eine hohe Druckände-
rung erzeugen, werden als Verdichter bezeichnet. Bei inkompressiblen
Fluiden oder geringen Druckverhältnissen sind die thermodynamischen
Effekte vernachlässigbar. [₄₈–₅₁]
₃.₁.₁ Kompressible Turbomaschinen
Die zum Verständnis der physikalischen Vorgänge in kompressiblen
Turbomaschinen notwendigen Grundlagen werden im Folgenden vorge-
stellt. Der Fokus liegt dabei auf diagonalen und radialen Verdichtern.
Geschwindigkeitsdiagramme
Die strömungsmechanische Betrachtung von Turbomaschinen erfolgt
sowohl im ruhenden Absolutsystems, als auch in demmit derWinkelge-
schwindigkeitω des Laufrads rotierenden Relativsystem. Die Strömungs-
geschwindigkeiten beider Betrachtungsweisen sind über die Umfangs-
geschwindigkeit ~u des Laufrads miteinander verknüpft:
~c = ~u+ ~w (₃.₁)
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Sowohl dieAbsolutgeschwindigkeit~c als auchdie Relativgeschwindigkeit
~w können darüber hinaus in einenmeridionalen Geschwindigkeitsanteil
•m und einen Anteil in Umfangsrichtung •u aufgeteilt werden: [₅₂]
~c = ~cm + ~cu (₃.₂)
bzw.
~w = ~wm + ~wu (₃.₃)
Abb. ₃.₂ zeigt den Zusammenhang beider Betrachtungsweisen am Lauf-
radeintritt •1 und -austritt •2 mit Hilfe von Geschwindigkeitsdreiecken.
~u1
~c1
~w1
~c2
~u2~w2
Abbildung ₃.₂: Geschwindigkeitsdiagramme am Ein- und Austritt eines Verdichters
Der Winkel zwischen den Vektoren der Absolutgeschwindigkeit und
der Umfangsgeschwindigkeit wird am Laufradeintritt als absoluter An-
strömwinkel α1 und am Laufradaustritt als absoluter Abströmwinkel α2
bezeichnet. Entsprechend bilden sich die relativen Strömungswinkel β1
und β2 über den Supplementwinkel zwischen den Relativgeschwindig-
keitsvektoren und den Umfangsgeschwindigkeitsvektoren. Allgemein
gilt: [₅₀, ₅₃, ₅₄]
α = tan−1
(
cm
cu
)
(₃.₄)
bzw.
β = tan−1
(
wm
wu
)
= tan−1
(
cm
u− cu
)
(₃.₅)
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Adiabate Energieübertragung
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik für offene, stationäre Systeme
lautet mit der Enthalpie H˙ [₅₅]:
Q˙12 + P12 = H˙2 − H˙1 + 1
2
m˙
(
c22 − c21
)
+ m˙ g (z2 − z1) (₃.₆)
Die Verdichtung einer Turbomaschine von Zustand ₁ zu ₂ kann als adia-
bat gesehen werden, da derWärmeaustausch mit der Umgebung Q˙12 im
Verhältnis zur Leistung P12 sehr klein ist [₅₆]. Der Gravitationseinfluss
wird vernachlässigt. Somit gilt:
P12 = H˙2 − H˙1 + 1
2
m˙
(
c22 − c21
)
(₃.₇)
Isenthalpe Zustandsänderung
Für eine isenthalpe Zustandsänderung folgt:
Ph12 =
1
2
m˙
(
c22 − c21
)
(₃.₈)
Dies entspricht der vom Verdichter an das Fluid übertragenen Leistung
Pw [₅₀]:
Ph12 = Pw = ~Mw ~ω (₃.₉)
Nach dem Drallsatz [₅₇] ist das Drehmoment ~M gleich der zeitlichen
Änderung des Drehimpulses ~Ldt:
~Ldt =
d
dt
(m [~r × ~c ]) = ~M (₃.₁₀)
Unter der Annahme einer stationären Strömung gilt: [₅₆]
~Ldt = m˙ [~r × ~c ] = ~r × ~F = ~M (₃.₁₁)
Ein Arbeitsaustausch zwischen Laufrad und Fluid ist (aufgrund der
Lagerung) nurmit einer in Umfangsrichtungwirkenden KraftF möglich.
Für das Drehmoment in AchsrichtungMz gilt:
Mz = m˙ r c cos(α) = m˙ r cu (₃.₁₂)
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DasüberdieWelleübertrageneDrehmomententsprichtbei einer isenthal-
pen Zustandsänderung der Differenz der Drehmomente am Laufradein-
und -austritt in Achsrichtung:
~Mw = Mz2 −Mz1 = m˙ [r2 cu₂ − r1 cu₁] (₃.₁₃)
Für dieWellenleistung gilt somit:
Pw = ~Mw ~ω = m˙ [ω r2 cu₂ − ω r1 cu₁] (₃.₁₄)
und schließlich für die spezifische Laufradarbeit e˜h: [₅₆]
e˜h = u2 cu2 − u1 cu1 mit e˜h = Pw
m˙
=
Ph₁₂
m˙
(₃.₁₅)
Diese Gleichung wird als Eulersche Turbomaschinengleichung bezeich-
net. Sie ist sowohl unter Berücksichtigung der mittleren Strömungs-
geschwindigkeit am Laufradein- und -austritt, als auch entlang einer
Stromlinie gültig. [₄₉, ₅₆]
Isentrope Zustandsänderung
Bei einer Verdichtung muss die Enthalpieerhöhung des Fluids berück-
sichtigt werden. Für den Enthalpiestrom gilt [₅₅]:
dH˙ = dU˙i + dpV˙ = m˙dh = m˙ (dui + dpv) (₃.₁₆)
Mit dem idealen Gasgesetz
pV˙ = m˙RsT bzw. pv = RsT bzw.
p
ρ
= RsT (₃.₁₇)
und der spezifischen Gaskonstante Rs
Rs = cp − cv (₃.₁₈)
folgt bei näherungsweise konstanter, spezifischer, isobarerWärmekapa-
zität cp: [₅₅]
dH˙ = m˙ (dui + dpv) = m˙ (cv dT +Rs dT ) = m˙
(
cp dT
)
(₃.₁₉)
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Der Entropiestrom idealer Gase S˙ leitet sich aus dem zweiten Hauptsatz
der Thermodynamik ab. In Abhängigkeit der inneren Energie Ui gilt:
dS˙ =
1
T
(
dU˙i + pdV˙
)
= m˙ds =
m˙
T
(dui + pdv) (₃.₂₀)
Mit Gleichung (₃.₁₆) folgt:
dH˙ = T dS˙ + V˙ dp = m˙dh = m˙ (T ds+ v dp) (₃.₂₁)
Dies führt mit Gleichung (₃.₁₉) und Gleichung (₃.₁₇) zu:
cp
dT
T
= ds+Rs
dp
p
(₃.₂₂)
Für eine isentrope Zustandsänderung gilt ds = 0 und somit:
dT
T
=
Rs
cp
dp
p
(₃.₂₃)
Mit dem Isentropenexponent κ
κ =
cp
cv
(₃.₂₄)
folgen durch Integration, unter Vernachlässigung der Temperaturab-
hängigkeit der spezifischen Wärmekapazitäten, die Gleichungen für
isentrope Zustandsänderungen: [₅₅]
T2
T1
=
(
p2
p1
)κ−1
κ
bzw.
p2
p1
=
(
v1
v2
)κ
bzw.
p2
p1
=
(
ρ2
ρ1
)κ
(₃.₂₅)
Die Verdichterleistung berechnet sich mit Gleichung (₃.₇) und Glei-
chung (₃.₁₉):
P12 = m˙
[
cp (T2 − T1) + 1
2
(
c22 − c21
)]
(₃.₂₆)
Für die spezifische Laufradarbeit gilt mit Gleichung (₃.₁₅):
e˜ = cp (T2 − T1) + 1
2
(
c22 − c21
)
(₃.₂₇)
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Unter Annahme einer isentropen Zustandsänderung (₃.₂₅) folgt für die
Verdichterleistung: [₅₅]
Ps12 = m˙
(
κ
κ− 1RsT1
[(
p2
p1
)κ−1
κ
− 1
]
+
1
2
(
c22 − c21
))
(₃.₂₈)
und für die spezifische Laufradarbeit:
e˜s =
κ
κ− 1RsT1
[(
p2
p1
)κ−1
κ
− 1
]
+
1
2
(
c22 − c21
)
(₃.₂₉)
Im Gegensatz zur Eulergleichung (₃.₁₅) wird hier zusätzlich die isentro-
pe Enthalpieerhöhung des Fluids bei der Verdichtung berücksichtigt.
Dieser Anteil kann vernachlässigt werden, wenn das Druckverhältnis
bzw. die Temperaturdifferenz sehr gering sind, wie es beispielsweise bei
Ventilatoren der Fall ist. Setzt man die Dichte nach Gleichung (₃.₂₅) in
Gleichung (₃.₂₉) ein, zeigt sich, dass diese Forderung gleichbedeutend
mit einer geringen Dichteänderung ist. Für die Förderung näherungs-
weise inkompressibler Fluide ist folglich die Eulergleichung ebenfalls
ausreichend.
Bei sehr hohen Strömungsgeschwindigkeiten bewirken jedoch auch
Geschwindigkeitsgradienten eine merkliche Dichteänderung, sodass
Gleichung (₃.₂₉) in jedem Fall anzuwenden ist. Als Kenngröße dient
hierbei die MachzahlMa.
Ma =
c
c₀
(₃.₃₀)
Für weiterführende Informationen zur Gasdynamik sei auf die Literatur
verwiesen. [₅₈, ₅₉]
Bei der Vermessung von Turbomaschinen, die nicht bei konstanten
Betriebspunkten betrieben werden, sondern dynamische Zustandsän-
derungen erfahren, kann der Temperatureinfluss der Verdichtung an
Prüfständen häufig nur ungenau bestimmtwerden. Der näherungsweise
adiabate Prüfstand wirkt als Wärmespeicher, weshalb sich die Tempe-
ratur dem aktuell vermessenen Betriebspunkt nicht schnell genug an-
gleicht. Vernachlässigtman den Temperatureinfluss desVolumenstroms,
folgt für eine isentrope Zustandsänderung aus Gleichung (₃.₂₁):
hsv12 = v (p2 − p1) (₃.₃₁)
₂₅
₃ Stand des Wissens
Für die Verdichterleistung gilt mit Gleichung (₃.₇):
Psv12 = m˙
[
v (p2 − p1) + 1
2
(
c22 − c21
)]
(₃.₃₂)
und für die spezifische Laufradarbeit
e˜sv = v (p2 − p1) + 1
2
(
c22 − c21
)
=
1
ρ
(p2 − p1) + 1
2
(
c22 − c21
)
(₃.₃₃)
Reale Verdichtung
Unter realen Bedingungen entstehen bei der Energieübertragung durch
Turbomaschinen zahlreiche dissipative Effekte. Die Änderung des Entro-
piestroms kann folglich in Gleichung (₃.₂₁) nicht vernachlässigt werden.
Somit steigt die Enthalpie des Fluids stärker als im idealisierten, isentro-
pen Fall. Entsprechend setzt sich die Enthalpieänderung h12 aus einem
Verlustanteil hv12 und einem durch die isentrope Zustandsänderung
erzeugten Anteil hs12 zusammen (Abb. ₃.₃). [₅₆]
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Abbildung ₃.₃: Isentrope und reale Zustandsänderung bei einer Verdichtung
Die Berechnung der Entropieproduktion erfordert jedoch eine genaue
Kenntnis der Mechanismen aller auftretenden Verluste. Da häufig die
Eintritts- und Austrittszustände des Fluids bekannt sind, kann die
tatsächliche Zustandsänderung durch eine Analogie zur isentropen
₂₆
₃.₁ Grundlagen der Turbomaschinen
Zustandsänderung ersetzt werden. Hierfür wird das für ideale Gase
konstante Polytropenverhältnis ν eingeführt: [₅₅, ₆₀]
ν :=
dh
v dp
(₃.₃₄)
Aus Gleichung (₃.₂₁) folgt:
T ds = (ν − 1) v dp (₃.₃₅)
und daraus:
dh = (ν − 1) v dp+ v dp = ν v dp (₃.₃₆)
Das Anwenden von Gleichung (₃.₁₉) und Gleichung (₃.₁₇) führt zu:
dT
T
= ν
Rs
cp
dp
p
(₃.₃₇)
Durch Integration und Einführung des Polytropenexponenten n
ν
Rs
cp
= ν
κ− 1
κ
=
n− 1
n
mit n =
κ
κ− ν (κ− 1) (₃.₃₈)
folgen die polytropen Zustandsgleichungen:
T2
T1
=
(
p2
p1
)n−1
n
bzw.
p2
p1
=
(
v1
v2
)n
bzw.
p2
p1
=
(
ρ2
ρ1
)n
(₃.₃₉)
Somit können die polytrope Verdichterleistung
Pp12 = m˙
(
n
n− 1RsT1
[(
p2
p1
)n−1
n
− 1
]
+
1
2
(
c22 − c21
))
(₃.₄₀)
und die polytrope, spezifische Laufradarbeit
e˜p =
n
n− 1RsT1
[(
p2
p1
)n−1
n
− 1
]
+
1
2
(
c22 − c21
)
(₃.₄₁)
analog zu Gleichung (₃.₂₈) und Gleichung (₃.₂₉) berechnet werden.
[₅₅]
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Das Verhältnis aus isentroper zu realer Verdichtung wird mit dem isen-
tropenWirkungsgrad ηs charakterisiert. Nach Abb. ₃.₃ gilt:
ηs =
hs2 − h1 + 12 (cs2 − c1)
h2 − h1 + 12 (c2 − c1)
≈ e˜s
e˜p
(₃.₄₂)
Für den Gesamtwirkungsgrad ηges. des Verdichters mit offenem Laufrad
müssen die mechanischen Verluste Pmech. und Radreibungsverluste Prad.
mitberücksichtigt werden: [₅₆]
ηges. =
Ps12
Pp12 + Pmech. + Prad.
(₃.₄₃)
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Dimensionslose Kennzahlen
VerschiedeneTurbomaschinen unterscheiden sich auch bei gleicher Bau-
art hinsichtlich ihrer optimalen Betriebsparameter. Zusätzlich spielen
die Rahmenbedingungen des Prüfstands bei den Messungen eine große
Rolle. So variieren beispielsweise Umgebungsdruck und -temperatur
zwischen verschiedenen Messtagen. Um Messergebnisse und Turbo-
maschinen dennoch vergleichen zu können, werden dimensionslose,
charakteristische Kennzahlen eingeführt. Diese entstehen durch die
geeignete Kombination unabhängiger Variablen mit dimensionsglei-
chen Bezugsgrößen. Weisen unterschiedliche Turbomaschinen gleiche
Kennzahlen auf, sind sie zueinander ähnlich. [₅₆, ₆₁–₆₃]
Die für diese Arbeit relevante dimensionslosen Kennzahlen für Turbo-
maschinen sind in Tabelle ₃.₁ gelistet.
Tabelle ₃.₁: Dimensionslose Kennzahlen für Turbomaschinen [₆₁–₆₄]
Bezeichnung Definition
Druckverhältnis Π =
p2
p1
(₃.₄₄)
Druckzahl Ψs =
2 e˜s
u22
≈ 2 e˜sv
u22
(₃.₄₅)
Durchflusszahl
ϕ =
4 V˙
pi d2A pi n dA︸ ︷︷ ︸
u2
(₃.₄₆)
Durchmesserzahl δ = 2
− 3
4pi
1
2
dA
e˜
1
4
s V˙
1
2
(₃.₄₇)
Schnelllaufzahl σ =
(
2pi2
) 1
4
V˙
1
2
e˜s
n (₃.₄₈)
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Bauart
Die verschiedenen Kennzahlen von Turbomaschinen sind nicht belie-
big miteinander kombinierbar. Den Zusammenhang zwischen Schnell-
laufzahl σ und Durchmesserzahl δ zeigt das empirisch gefundene Cor-
dierdiagramm (Abb. ₃.₄). Innerhalb eines schmalenWertebereichs von
Schnelllauf- und Durchmesserzahl werden die höchstenWirkungsgra-
de erzielt. In Abhängigkeit der gewählten Kennzahlenkombination ist
darüber hinaus die Bauart der Turbomaschine ableitbar. [₅₆, ₆₂]
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Abbildung ₃.₄: Cordierdiagramm nach [₅₆, ₆₂]
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₃.₁.₂ Abgasturbolader
Abgasturbolader dienen der Erhöhung der Dichte der einem Verbren-
nungsmotor zur Verfügung gestellten Frischluft. Dieser Vorgang wird
als Aufladung bezeichnet. [₆]
Wirkprinzip
Die innere Leistung eines Viertaktmotors ist die Leistung, die inner-
halb eines Arbeitszyklus erzeugt wird. Die dabei erbracht ArbeitWmi
entspricht der im pV-Diagramm des Kreisprozesses eingeschlossenen
Fläche (Abb. ₃.₅). Diese kann in eine Rechtecksfläche mit dem Hubvolu-
men VH und dem inneren Mitteldruck pmi übertragen werden. [₆₅]
Für die innere Leistung Pi gilt dadurch in Abhängigkeit der Motordreh-
zahl nm:
Pi =
1
2
nm pmi VH (₃.₄₉)
Die effektive nutzbare Leistung Pe ist aufgrund von Verlusten und Ne-
benaggregaten geringer:
Pe = Pi − Pv = 1
2
nm pme VH (₃.₅₀)
Für das Drehmoment des Motors gilt:
MM =
1
4pi
pme VH (₃.₅₁)
Eine Erhöhung des effektiven Mitteldrucks durch den Turbolader er-
möglicht somit entweder die Steigerung der effektiven Leistung und
des Drehmoments des Motors oder die Verringerung des Hubvolumens
bei gleichbleibenden Leistungsdaten. Letzteres wird als Downsizing
bezeichnet. [₆₆]
Die Verkleinerung der Motoren bei gleichzeitiger Erhöhung der Motor-
last führt zur Verringerung der mechanischen Verluste und somit zu
höherenWirkungsgraden, die in einem niedrigeren Kraftstoffverbrauch
und geringeren Emissionen resultieren [₆].
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Abbildung ₃.₅: Innerer Mitteldruck eines Ottomotors im pV-Diagramm nach [₆₅]
Die Druckerhöhung ist entsprechend des idealen Gasgesetzes (₃.₁₇)
gleichbedeutend mit einer Dichteerhöhung.
Funktionsweise
Der Abgasturbolader nutzt die im Abgas enthaltene Enthalpie zur Er-
höhung des Ladedrucks und damit des effektiven Mitteldrucks bei der
Verbrennung. Der grundlegendeAufbau eines Turboladers ist in Abb. ₃.₆
dargestellt.
Turbine
Das bei Ottomotoren bis zu ₁₀₅₀ ◦C heiße Abgas wird vor dem Katalysa-
tor über ein Spiralgehäuse auf eine Turbine geleitet. Das Laufrad wandelt
die im Abgas enthaltene Enthalpie in Rotationsenergie um. EineWelle
überträgt diese auf ein Verdichterrad. [₆]
Für eine schnelles Ansprechverhalten des Turboladers ist eine mög-
lichst geringe Massenträgheit der Laufräder notwendig. Spürbare Ver-
zögerungen spiegeln sich im sogenannten Turboloch wieder. Bei den
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Verdichter Turbine
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Ladeluft
Welle
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Abbildung ₃.₆: Schnittmodell eines Abgasturboladers
dementsprechend geringen Turbinenraddurchmessern in Pkws weisen
diagonale und radiale Laufräder einen höherenWirkungsgrad als Axial-
laufräder auf.
Aufgrund der hohen Abgastemperaturen wird die Turbine aus der hoch-
temperaturfesten Nickelbasis-Legierung Inconel gefertigt. Titanalumi-
nid und Keramik konnten sich trotz geringerer Dichten noch nicht in
Serienturboladern durchsetzen. [₆]
Verdichter
Das durch dieWelle angetriebene Verdichterrad saugt Frischluft über
den Luftfilterkasten an und verdichtet sie durch Impulsübertragung
auf ein höheres Druckniveau. Das Betriebsverhalten des Verdichters ist
durch das Kennfeld charakterisiert (Abb. ₃.₇). Innerhalb dieses Kenn-
felds können alle Kombinationen aus Druckverhältnis undMassenstrom
angefahren werden.
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Abbildung ₃.₇: Schematisches Kennfeld eines Verdichters
Mit zunehmender Turboladerdrehzahl steigt das Druckverhältnis bei
konstantemMassenstrom. Mit zunehmender Drosselung verringert sich
der geförderte Massenstrom bis es zu rotierenden Strömungsablösun-
gen innerhalb des Laufrads kommt. Aufgrund der nicht gleichmäßi-
gen Anströmung und fertigungsbedingten Geometrieschwankungen
der einzelnen Schaufeln reißt die Strömung nicht an allen Schaufeln
gleichzeitig ab. Die entstehende Ablösezone verengt den freien Quer-
schnitt des Schaufelkanals und staut somit die Strömung auf. Dadurch
wird diese in den benachbarten Schaufelkanal abgelenkt und sorgt dem-
entsprechend erneut für Strömungsablösungen. DasAblösegebiet rotiert
dadurch entgegen der Drehrichtung durch das Laufrad. Zudem treten
teilweise Rückströmungen an der Gehäusewand auf. Das als „rotierende
Ablösung“ oder „rotating stall“ bezeichnete Phänomen verursacht hohe
Schaufelbelastungen, die zu Schwingungsbrüchen führen können. [₆₇–
₆₉]
Sinkt der Massenstrom weiter ab, vergrößern sich die Abreißzonen und
die damit verbundenenVerluste. Das Druckverhältnis flacht trotz zuneh-
mender Drosselung ab. Dies setzt sich fort, bis der Verdichter instabile
Betriebszustände jenseits der Verdichterstabilitätsgrenze („Pumpgren-
ze“) erreicht.
Am Rand des stabilen Bereichs (Betriebspunkt ₁) herrscht stromabwärts
des Verdichters der Druck p1 (Abb. ₃.₈). Wird der Verdichter gedrosselt,
verringert sich der geförderte Massenstrom. Der Betriebspunkt wandert
in den instabilen Bereich (gestrichelte Linie). Die durch das Laufrad er-
zielte Druckerhöhung nimmt ab. Stromabwärts des Verdichters herrscht
jedoch aufgrund der Speicherwirkung des nachgeschalteten Systems
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noch der höhere Druck p1 > p′1. Das Laufrad versucht folglich diesen
Druck weiter zu halten und wandert instantan in den Bereich negativer
Massenströme (Betriebspunkt ₂). Es entsteht eine Rückströmung in den
Ansaugbereich. Infolge dessen nimmt der Druck im nachgeschalteten
System ab. Der Betriebspunkt wandert somit in Richtung niedrigerer
Druckverhältnisse (Betriebspunkt ₃) und schlägt anschließend zu positi-
venMassenströmen um (Betriebspunkt ₄). Dadurch steigt das Druckver-
hältnis wieder bis zu Betriebspunkt ₁ an und der Zyklus beginnt erneut.
[₆, ₆₇]
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Abbildung ₃.₈:Modellvorstellung des Pumpvorgangs nach [₆₇]
Dieses instabile Verhalten wird als „Pumpen“ bezeichnet. Die Frequenz
des Pumpzyklus ist vonderDruckspeicherwirkung des nachgeschalteten
Verbrauchers abhängig. Ist diese sehr klein, tritt das Pumpen nicht auf.
[₅₀]
Die instabilen Betriebspunkte bei niedrigen Massenströmen sind nicht
nutzbar. Sie führen zu einer stark pulsierenden Ladeluft des Motors und
hohen Schaufelbelastungen. [₆]
Bei sehr hohen Massenströmen tritt in den engsten Querschnitten der
Strömungskanäle Schallgeschwindigkeit auf. Nach den Gesetzen der
Gasdynamik ist für eine Beschleunigung der Strömung über die Schallge-
schwindigkeit hinaus eineQuerschnittserweiterung notwendig. Dadiese
im Laufrad nicht aufritt, können die Strömungsgeschwindigkeit und
folglich der Massenstrom nicht weiter gesteigert werden. Das Laufrad
„verstopft“. [₅₈, ₆₇]
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Theoretisch erreichen die Kennlinien konstanter Drehzahlen diesen
Punkt bei einem Druckverhältnis von ₁. Da allerdings derWirkungsgrad
zu diesemWert hin stark abfällt, wird die sogenannte Stopfgrenze über
einen minimalen, im Betrieb sinnvollen Wirkungsgrad definiert. [₆,
₇₀]
Da die engsten Querschnitte im Verdichter meistens am Schaufeleintritt
auftreten, ist häufig jede zweite Schaufel zurückversetzt. Durch diese
„splitter blades“ reduziert sich die Versperrung am Laufradeintritt, ohne
die Impulsübertragung innerhalb des Laufrads deutlich zu verringern.
Die Stopfgrenze verschiebt sich zu höheren Massenströmen. [₆₆]
Durch Pump- und Stopfgrenze ist das Kennfeld des Verdichters sowohl
zu niedrigen als auch hohen Massenströmen begrenzt. Da der Abgas-
turbolader in Pkws aufgrund unterschiedlichster Beschleunigungs- und
Abbremsvorgänge hoch dynamische Änderungen der Betriebspunkte
erfährt, ist ein breites Verdichterkennfeld notwendig. Durch die Kom-
bination mehrerer Turbolader oder dem zusätzlichen Einsatz von elek-
trisch angetriebenen Verdichtern können das Ansprechverhalten und
die Betriebsbereiche der Aufladegruppe optimiert werden. [₇₁–₇₃]
Über die Druck- und Durchflusszahl lässt sich das Kennfeld einer Tur-
bomaschine auch mit dimensionslosen Kennzahlen (Abschnitt ₃.₁.₁)
beschreiben.
Lagerung
Abgasturbolader für Pkws sind aufgrund der notwendigen hohen Le-
bensdauer und Belastbarkeit in den meisten Fällen gleitgelagert. Die
Lagerung des Turboladerrotors besteht aus einer Radial- und einer Axial-
lagerung. Letztere dient demAusgleich des Axialschubes von Verdichter-
und Turbinenrad. Das Radiallager besteht aus zwei schwimmendenMes-
singbuchsen, die innen und außen von Öl umgeben sind. Sie sind auch
gegenüber dem Lagergehäuse beweglich und drehen sich mit halber
Wellendrehzahl. Der äußere Schmierfilm zwischen Gehäuse und Buchse
stabilisiert die Wellenbahn des Läufers. Der innere Schmierfilm zwi-
schen Buchse undWelle bestimmt die Tragfunktion der Lagerung. [₆,
₇₄]
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Im Rennsport kommen aufgrund der geringeren Reibleistung und dem
damit verbundenen höheren Wirkungsgrad Wälzlager zum Einsatz.
Durch den zunehmenden Entwicklungsgrad bezüglich der akustischen
Anforderungen sindwälzgelagerteTurboladerauch bei Serienfahrzeugen
auf dem Vormarsch. [₇₅–₇₇]
Regelung
Der durch den Verdichter erzeugte Ladedruck ist von der Drehzahl
abhängig. Diese wird über die Turbine geregelt. Die meisten Turbola-
der für Dieselmotoren besitzen variable Leitschaufeln zur Anpassung
der Anströmung der Turbine. Die Änderung des effektiven Turbinen-
querschnitts beeinflusst dabei die Leistungsaufnahme der Turbine. Die
Turbine kann dadurch für den maximal möglichen Abgasmassenstrom
ausgelegt werden. Der Abgasgegendruck bleibt somit in allen Betriebs-
punkten niedrig. Dies führt zu einem höheren Motorwirkungsgrad. [₆,
₇₄]
Bei Ottomotoren kann die dauerhafte Beweglichkeit der Leitschaufeln
im Serienbetrieb aufgrund der hohen Abgastemperaturen (noch) nicht
gewährleistet werden. Daher wird meist ein sogenanntes „Wastegate“
in das Turbinengehäuse eingesetzt (Abb. ₃.₉). Die Turbine ist dabei für
kleine Abgasmassenströme ausgelegt. Der Abgasgegendruck ist folglich
höher als bei einer Turbine mit variablen Leitschaufeln. Bei hohen Mas-
senströmen wird ein Teil des Abgases über den Bypass an der Turbine
vorbei geleitet. Dies begrenzt die Drehzahl und somit den Ladedruck.
[₆, ₇₀]
Die Verdichterseite des Turboladers ist über das sogenannte Schubum-
luftventil geregelt. Wird beispielsweise beimOttomotor die Drosselklap-
pe schlagartig geschlossen, fördert der Verdichter gegen ein geschlosse-
nes Volumen. Bei gleichbleibender Drehzahl wandert der Betriebspunkt
folglich in den instabilen Bereich. Um diesem entgegenzuwirken, wird
ein Bypassventil im Verdichtergehäuse geöffnet. Dadurch kann die ver-
dichtete Luft zurück zur Saugseite strömen. Der Verdichter baut somit
keinenLadedruckmehrauf undgerät nicht indenPumpbereich. Folglich
kann die Drehzahl des Turboladers gehalten werden. Eine Drehzahlre-
gelung über die Turbine ist nicht zwingend notwendig. Beim erneuten
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Abbildung ₃.₉: GeschlossenesWastegate im Abströmgehäuse der Turbine
Öffnen der Drosselklappe und gleichzeitigem Schließen des Schubum-
luftventils muss der Turbolader somit nicht erneut beschleunigt werden.
Dervolle Ladedruck steht ohneVerzögerung zurVerfügung. [₆, ₇₀, ₇₄]
Ladeluftkühler
In Folge der Verdichtung des Turboladers steigt die Temperatur der La-
deluft an (Abschnitt ₃.₁.₁). Entsprechend des idealen Gasgesetzes (₃.₁₇)
sinkt somit die Dichte. Der Volumenstrom nimmt trotz gleichbleiben-
dem Massenstrom zu. Daher wird die verdichtete Luft mit Hilfe des
Ladeluftkühlers wieder abgekühlt. Somit gelangt eine höhere Frisch-
luftmasse in die Brennkammer, wodurch größere Kraftstoffmassen ver-
brannt werden können. Bei gleichbleibender Leistung des Motors führt
die niedrigere Ladelufttemperatur somit zu geringeren thermischen und
mechanischen Belastungen sowie einer geringeren Stickoxidbildung. [₆,
₇₀]
Turboladerhauptgleichung
Die reale Verdichterleistung ist über den isentropen ηsV und mechani-
schen ηmV Verdichterwirkungsgrad mit der isentropen Verdichterleis-
tung PsV verknüpft:
PV = PsV
1
ηsV ηmV
(₃.₅₂)
₃₈
₃.₁ Grundlagen der Turbomaschinen
Für die Turbinenleistung PT gilt analog:
PT = PsT ηsT ηmT (₃.₅₃)
Entsprechend des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik für adiabate,
offene Systeme setzt sich die Leistung eines Laufrads aus der Enthalpie-
und Geschwindigkeitsdifferenz zusammen (Gleichung (₃.₇)). Der Gravi-
tationseinfluss wird dabei vernachlässigt. Zur anschaulicheren Beschrei-
bung der Energieübertragung werden die Enthalpie und die Strömungs-
geschwindigkeit in der Ruheenthalpie hR zusammengefasst.
hR = h+
1
2
c2 (₃.₅₄)
Da die Enthalpie von Druck und Temperatur bzw. der Dichte abhängig
ist, werden auch diese als Ruhegrößen definiert. Somit ergibt sich für
die Verdichterleistung mit Gleichung (₃.₂₈):
PV = m˙V
(
κV
κV − 1RsTR1
[(
pR2
pR1
)κV−1
κV − 1
])
1
ηsV ηmV
(₃.₅₅)
Analog folgt für die Turbinenleistung:
PT = m˙T
(
κT
κT − 1RsTR3
[
1−
(
pR4
pR3
)κT−1
κT
])
ηsT ηmT (₃.₅₆)
Die Indizes ₃ und ₄ bezeichnendie Zuständevorund nachderTurbine.
Im stationären Motorbetrieb stimmt die aufgenommene Leistung der
Turbine PT mit der abgegebenen Leistung des Verdichters PV überein:
PV = PT (₃.₅₇)
Durch Einsetzen der Gleichungen (₃.₁₈), (₃.₂₄), (₃.₅₅) und (₃.₅₆) in Glei-
chung (₃.₅₇) kann das Ruhedruckverhältnis des Turboladerverdichters
berechnet werden:
ΠR =
pR2
pR1
=
(
1 +
m˙T cpT TR3
m˙V cpV TR1
ηATL
[
1−
(
pR4
pR3
)κT−1
κT
]) κV
κV−1
(₃.₅₈)
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Diese Gleichung wird als erste Turboladerhauptgleichung bezeichnet.
DieWirkungsgrade sind dabei in dem Gesamtturboladerwirkungsgrad
ηATL zusammengefasst:
ηATL = ηsV ηsT ηmV ηmT (₃.₅₉)
Entsprechend Gleichung (₃.₅₈) sinken mit steigendem Turboladerwir-
kungsgrad die zum Erreichen des Verdichterdruckverhältnisses notwen-
digen Druck- pR3 und Temperaturzustände TR3 vor der Turbine. Dies
verringert die Ausschiebearbeit des Motors. Der Motorwirkungsgrad
steigt.
Der Turboladerwirkungsgrad ist nicht konstant, sondern von dem Be-
triebspunkt des Motors abhängig. Sind die Zustandsgrößen von Ver-
dichter und Turbine bekannt, kann er aus Gleichung (₃.₅₈) berechnet
werden:
ηATL =
m˙V cpV TR1
m˙T cpT TR3

(
pR2
pR1
)κV−1
κV − 1
1−
(
pR4
pR3
)κT−1
κT
 (₃.₆₀)
Analog zu Gleichung (₃.₃₂) kann derWirkungsgrad mit Gleichung (₃.₃₁)
vereinfacht berechnet werden:
ηATLvR =
m˙V ρRT (pR2 − pR1)
m˙T ρRV (pR3 − pR4) (₃.₆₁)
Ohne Ruhegrößen gilt:
ηATLv =
m˙V
[
1
ρV
(p2 − p1) + 12
(
c22 − c21
)]
m˙T
[
1
ρT
(p3 − p4) + 12 (c23 − c24)
] (₃.₆₂)
Die zweite Turboladerhauptgleichung beschreibt den Durchsatz der
Turbine m˙T. Dieser ist nicht Gegenstand der Arbeit. Daher sei auf die
Literatur verwiesen. [₆, ₇₈]
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Akustik
Aufgrund der fortschreitenden Reduzierungen der Motorgeräusche tre-
ten sogenannte Sekundärschallquellen in denVordergrund. Hierzu zählt
besonders der Abgasturbolader (Abb. ₃.₁₀). Die hohen Drehzahlen des
Turboladers spielen dabei eine große Rolle. Es treten aber auch drehzahl-
unabhängige Schallquellen auf. [₇₉]
drehzahl‐
abhängig
Unwuchtpfeifen
Drehklang
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drehzahl‐
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Konstantton
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des Turboladers
Abbildung ₃.₁₀: Geräuschentstehung am Turbolader nach [₇₉, ₈₀]
Unwuchtpfeifen
Bereits geringfügig asymmetrische Masseverteilungen des Laufzeugs
erzeugen aufgrund der hohen Drehzahlen des Abgasturboladers eine
merkliche tonale Schallabstrahlung. Die Frequenz ist dabei direkt von
der Laderdrehzahl abhängig. Dies stellt hohe Anforderungen an die
Wuchtgüten der rotierenden Bauteile. Trotz hoher Fertigungsgenauig-
keiten müssen sowohl die Laufräder als auch die gesamte Rumpfgruppe
in den meisten Fällen gewuchtet werden. Unwuchtpfeifen tritt sowohl
bei Beschleunigungs- als auch Abbremsvorgängen auf. [₇₉, ₈₀]
Drehklang
Rotor-Stator-Interaktionen zwischen den Schaufeln der Laufräder und
hervorstehenden Gehäuseteilen wie der Laufradzunge, aber auch die
durch die Schaufeln erzeugten Druckpulsationen führen zu tonaler,
hochfrequenter Schallabstrahlung. Die sogenannte Blattfolge- oder
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Schaufelpassierfrequenz berechnet sich aus dem Produkt der Lader-
drehzahl und der Schaufelanzahl. Da Turbine und Verdichter in der
Regel unterschiedliche Schaufelanzahlen besitzen, sind die Blattfolge-
frequenzen beider Laufräder im Schallspektrum sichtbar. Besitzt das
Verdichterrad verkürzte Schaufeln, trägt auch die halbe Blattfolgefre-
quenz des Verdichters zur Schallabstrahlung bei. Die Schaufelzahl des
Verdichterswird häufig so gewählt, dass die Blattfolgefrequenz schon bei
mittleren Drehzahlen außerhalb des menschlichen Hörbereichs liegt.
Sie ist somit hauptsächlich bei Beschleunigungs- und Abbremsvorgän-
gen, bei denen der komplette Drehzahlbereich des Laders durchlaufen
wird, von Bedeutung. [₁₀, ₈₀, ₈₁]
Pulsationen
Sind die einzelnen Schaufelkanäle des Verdichters nicht gleichmäßig ge-
fertigt, kommt es zu periodischen Druckschwankungen in der Ladeluft,
die als Luftschall abstrahlen. Zur Verbesserung der Fertigungsgenauig-
keit werden daher die Verdichterräder gefräst und nicht mehr gegossen.
Im Zusammenspiel mit Pulsationsdämpfern bzw. Resonatoren spielen
die Druckschwankungen in der Ladeluft mittlerweile nur noch eine
untergeordnete Rolle. [₇₉, ₈₀]
Resonanzgeräusche
Werden Teile des Motors und insbesondere des Turboladers mit ihren Ei-
genfrequenzen angeregt, schwingen sie entsprechend ihrer Eigenmoden.
Dies kann zu einer zusätzlichen, merklichen Schallabstrahlung führen.
[₈₀]
Konstantton
Die geringe Masse des Rotors begünstigt bei den hohen Laderdrehzah-
len selbsterregte Schwingungen im Schmierfilm der Lagerung. Im sta-
bilen Betrieb rotiert dieWelle des Laders exzentrisch zumMittelpunkt
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des Gleitlagers. Mit steigender Drehzahl wird dieWelle aufgrund ihrer
Restunwucht oder ungleichmäßiger Schaufelkräfte aus ihrer Gleichge-
wichtsposition gehoben. Die Rotationsachse stimmt nicht mehr mit
der der Hauptzentralsachse überein. Diese dynamische Unwucht verur-
sacht eine Rotation des Öls, weshalb das Phänomen im angelsächsischen
Sprachraum als „oil whirl“ bezeichnet wird. Die Rotationsfrequenz liegt
geringfügig unterhalb der halbenWellendrehzahl. [₅₇, ₈₀, ₈₂, ₈₃]
Erreicht die Laderdrehzahl die Eigenfrequenz derWelle, schwingt diese
entsprechend ihrer Eigenmode. Der Ölwirbel wird unterdrückt. Ober-
halb der Eigenfrequenz setzt der Ölwirbel wieder ein. Erreicht nun die
Rotationsfrequenz des Ölwirbels die Eigenfrequenz derWelle, schwingt
diese wiederum mit ihrer Eigenmode. Dies wird als „oil whip“ bezeich-
net. Die Schwingungsfrequenz ändert sich auchmit steigender Drehzahl
nicht. Die Frequenz des dadurch abgestrahlten tonalen Körperschalls
bleibt somit konstant. [₈₃–₈₅]
Strömungsrauschen
Mit steigender Drosselung des Verdichters nimmt die Anfälligkeit für
breitbandiges Strömungsrauschen zu. Je näher der Verdichter an der
Pumpgrenze betriebenwird, desto höher istdieWahrscheinlichkeit, dass
die Strömung in den Schaufelkanälen abreißt. Die somit hervorgerufene
Wirbelbildung resultiert in akustischen Quelltermen, die als Luftschall
abstrahlen (Abschnitt ₃.₃). [₇₉, ₈₀]
Neben den Strömungsablösungen treten auch Lastabwurfgeräusche auf.
So kommt es beispielsweise bei Öffnen des Schubumluftventils zu einer
schlagartigen Rückströmung der verdichteten Ladeluft in den druckar-
men Einlassbereich. Das dabei entstehende Geräusch wird häufig als
„Zischen“ oder „Fauchen“ beschrieben. [₉, ₈₀]
Dämmeigenschaften
Neben der Geräuscherzeugung trägt der Turbolader auch zu Dämmung
derMotorgeräusche bei. Aufgrund der zahlreichenQuerschnittssprünge
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und engen Spalte werden vor allem tieffrequente Schallwellen reflektiert.
Dies reduziert die Schallübertragung in den Fahrzeuginnenraum. [₉]
₃.₂ Einfluss der Verdichteranströmung auf das
Betriebsverhalten des Abgasturboladers
Einige Veröffentlichungen haben sich mit den Auswirkungen verdichter-
seitiger Anströmung im realen Betrieb beschäftigt. Darauf aufbauend
sind Untersuchungen zur gezieltenVariation derAnströmung durchVor-
leitprofile oder Modifikationen an den vorgeschalteten Rohrgeometrien
publiziert.
Repräsentative Veröffentlichungen hierzu sind in Tabelle ₃.₂ chronolo-
gisch gelistet. Dabei sind neben Untersuchungen zu Diesel- und Benzin-
abgasturboladern (Benz.) auch Quellen zur Anströmung von elektrisch
angetriebenen Verdichtern (Verd.) berücksichtigt. Zusätzlich wird zwi-
schen Arbeiten zu den tatsächlichen Anströmbedingungen im Fahrzeug
(real), modifizierten Einlassgeometrien (Mod.) oder zu dem Einfluss von
Drallelementen (Drall) unterschieden.
Tabelle ₃.₂: Repräsentative Literatur zum Einfluss der Anströmung auf das Betriebs-
verhalten von Verdichtern
Quelle Jahr Diesel Benz. Verd. real Mod. Drall
Whitfield et al. [₈₆] ₁₉₇₆ • •
Rodgers [₈₇] ₁₉₇₇ • •
Kim et al. [₁₂] ₂₀₀₁ • • •
Capon und Morris [₁₃] ₂₀₁₀ • • •
Schnorpfeil et al. [₈₈] ₂₀₁₃ • •
Serrano et al. [₁₄] ₂₀₁₃ • • •
Krivitzky [₈₉] ₂₀₁₆ • •
Becciani et al. [₉₀] ₂₀₁₇ • •
Galindo et al. [₉₁] ₂₀₁₇ • •
Zhao et al. [₉₂] ₂₀₁₇ • •
Zhang und Zheng [₉₃] ₂₀₁₈ • •
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Anströmbedingungen im realen Fahrzeug
Einbauten in der Ansaugung des Abgasturboladers, wie z. B. der Luftfil-
terkasten, Umlenkungen und Querschnittssprünge, nehmen direkten
Einfluss auf die Anströmung des Verdichters [₁₃, ₁₄, ₉₃]. Signifikant ist
dabei eine ₉₀°-Umlenkung der Strömung direkt vor dem Verdichterein-
lass. Diese Umlenkung führt aufgrund unterschiedlicher Strömungsge-
schwindigkeiten zu einem Druckgradienten zwischen dem Innen- und
Außenradius. Folglich entsteht eine Sekundärströmung mit zwei gegen-
läufigen Wirbeln, sogenannten Dean Wirbeln (Abb. ₃.₁₁). Die beiden
Außenseite
Innenseite
Abbildung ₃.₁₁: Sekundärströmung nach einer ₉₀°-Umlenkung nach [₁₂]
Rotationszentren sind dabei aus der Rohrmitte parallel verschoben. [₁₂,
₁₄, ₉₂, ₉₄–₉₉]
Die daraus resultierenden ungleichmäßigen Druckverteilungen der
Schaufeln und variierenden Anströmwinkel, sowohl in radialer Richtung
als auch in Umfangsrichtung, begünstigen Strömungsablösungen im
Schaufelkanal. Leitbleche, die die Umlenkung in Abschnitte gleichen
Querschnitts unterteilen, können die Ausbildung der Sekundärströ-
mung unterdrücken. [₁₂, ₁₀₀]
Vor allem bei hohen Massenströmen und Strömungsgeschwindigkei-
ten hat die Sekundärströmung und der damit verbundene Druckverlust
einen negativen Einfluss auf das Verdichtungsverhältnis und den Ver-
dichterwirkungsgrad. DesWeiteren verschiebt sich die Stopfgrenze zu
niedrigeren Massenströmen. Allerdings tritt auch die Pumpgrenze erst
bei kleineren Massenströmen auf. [₁₄]
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Da Abgasturbolader zugunsten eines dynamischen Ansprechverhaltens
bei niedrigen Motordrehzahlen sehr nahe an der Pumpgrenze betrie-
ben werden, kann die Verschiebung der Pumpgrenze in Einzelfällen die
Nachteile kompensieren [₁₂, ₁₄].
Capon und Morris [₁₃] untersuchten den Einfluss des kompletten An-
saugsystems eines Pkws auf das Verdichterkennfeld. Auch sie beobach-
teten eine Verschiebung des Kennfelds zu niedrigeren Massenströmen.
Dieses Phänomen tritt sowohl bei Diesel-, in abgeschwächter Form
aber auch bei Benzinabgasturboladern auf. Die Autoren führen den
Unterschied zwischen den getesteten Turboladern auf verschiedene
Laufradgeometrien zurück. Neben der bereits erwähnten Wirkungs-
gradreduzierung kommt es, einhergehend mit der Verschiebung der
Stopfgrenze, zu einer Verschiebung des Wirkungsgradmaximums zu
niedrigeren Massenströmen.
Untersuchungen an langsamen Radialkompressoren zeigen, dass starke
Strömungsverzögerungen im Bereich der Tragscheibe des Laufrads und
damit einhergehende große Inzidenzwinkel, d. h. starke Fehlanströmun-
gender Schaufeln, das Druckverhältnis und denWirkungsgrad negativer
beeinflussen als entsprechende Störungen im Gehäusebereich oder in
Umfangsrichtung. Analog verschiebt sich die Pumpgrenze weiter zu
kleineren Massenströmen. [₁₀₁]
Einfluss modifizierter Einlassgeometrien
Zahlreiche Arbeiten untersuchen den Einfluss von Einlassgeometrieva-
riationen auf das Betriebsverhalten des Verdichters. So variiert derWir-
kungsgrad, abhängig von der relativen Ausrichtung der ₉₀°-Umlenkung
vordemVerdichter zumGehäuseauslass, um bis zu ₆%. Bei ungünstigen
Winkeln beeinflussen sich die Bereiche der verzögerten Strömung, her-
vorgerufen durch die Sekundärströmung, und die lokale Druckerhöhung
an der Gehäusezunge gegenseitig. Folglich wird die Strömung noch stär-
ker verzögert und es kommt zu einer Blockade einzelner Schaufelkanäle,
die sich im Diffusor fortsetzt. Dadurch wird der Massenstrom reduziert
und die Stopfgrenze entsprechend verschoben. Bei starker Drosselung
des Verdichters sinkt der Massenstrom in den blockierten Schaufelka-
nälen schneller unter den stabilen Bereich. Das Pumpen tritt somit bei
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kleineren Druckverhältnissen auf. Folglich sind die gesamten Kennlini-
en zu niedrigeren Verdichtungsverhältnissen verschoben, wodurch der
nutzbare Kennfeldbereich eingeschränkt ist. [₉₂, ₉₃, ₁₀₂–₁₀₄]
Auch mit Hilfe verschiedener Einbauten im Verdichtereinlass kann die
Pumpgrenze zu niedrigeren Massenströmen verschoben werden. Blen-
den oder Düsen beeinflussen dabei die Rückströmung, die bei hoher
Drosselung aufgrund der Strömungsablösungen an den Schaufelvorder-
kanten entsteht. Somit sind die Fehlanströmungen des Laufrads verrin-
gert. Durch die Reduzierung des Einlassquerschnitts, die den meisten
Modifikationen zu Grunde liegt, wird jedoch die Schallgeschwindigkeit
und folglich die Stopfgrenze bereits bei niedrigeren Massenströmen
erreicht. [₉₁, ₁₀₅–₁₀₈] Galindo et al. [₁₀₉] erzielten beispielsweise durch
eine steile konische Querschnittsverengung vor dem Einlass eine Erwei-
terung der Pumpgrenze.
Einfluss von Vordrall
Eine weitere Möglichkeit der Kennfelderweiterung besteht in der Beauf-
schlagung desVerdichterlaufradsmitVordrall. Da bei starkerDrosselung
der relative Anströmwinkel der Schaufeln abnimmt, kommt es zur Ablö-
sung der Strömung an der Schaufelvorderkante. Besitzt die Strömung
am Laufradeintritt einen Drallanteil in Rotationsrichtung, erhöht sich
der Schaufeleintrittswinkel. Dieswirkt derAbnahmedesWinkels bei der
Drosselung entgegen. Der minimale Schaufelwinkel an der Pumpgrenze
wird folglich erst bei kleineren Massenströmen erreicht. [₈₆–₈₈, ₉₀,
₁₁₀–₁₁₄] Ishino et al. [₁₁₅] und Whitfield und Abdullah [₁₁₆] beobach-
teten zusätzlich eine Reduzierung der Rückströmung in Richtung des
Einlassbereichs bei starker Drosselung.
Entsprechend der Eulergleichung (₃.₁₅) verschlechtert jedoch der Ge-
schwindigkeitsanteil in Umfangsrichtung die übertragene spezifische
Laufradarbeit. Folglich fallen die Kennlinienkurven gegenüber der drall-
freien Anströmung bei hohen Massenströmen ab. [₈₈, ₉₀]
Moderater Gegendrall wirkt sich hingegen positiv auf die Kennlinien und
somit das Druckverhältnis aus. Jedoch verschiebt sich die Pumpgrenze
zu größeren Massenströmen. [₈₇, ₈₈]
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Galindo et al. [₁₁₇] und Schulte et al. [₁₁₈] integrierten die Vordralleinri-
chung in eine platzsparenden ₉₀° Umlenkung. Auch sie beobachteten
einen Anstieg des Druckverhältnisses bei negativem Vordrall, aber auch
eine marginale Verbesserung der Pumpgrenze in manchen Betriebs-
punkten.
Der generelle Einfluss von Vordrall ist unabhängig vom Verdichtertyp.
Allerdings beeinflussen die Steilheit der Kennlinien und geometrische
Parameter, wie das Verhältnis zwischen Laufradein- und -austrittsradius,
die Schaufelbelastung und damit die Empfindlichkeit des Laufrads ge-
genüber Vordrall. [₈₉]
Sehr starke Anstellwinkel führen zur Strömungsablösung und somit
zur Reduzierung des Laufradwirkungsgrads. Geringfügiger Gleichdrall
beeinflusst den Wirkungsgrad jedoch nicht. Bei Gegendrall verstopft
das Laufrad hingegen relativ schnell, wodurch derWirkungsgrad sinkt.
[₁₁₉]
Karim et al. [₁₂₀] untersuchten den Einfluss von Gleichdrall in Kom-
bination mit einem kennfelderweiternden Rezirkulationskanal (engl.
ported shroud). Sie beobachteten eine starke Interaktion des rückströ-
menden Fluids mit der drallbehafteten Anströmung, was zu einem redu-
zierten Massenstrom im Rezirkulationskanal führt. Dementsprechend
verschiebt sich die Pumpgrenze nicht, da sich die Effekte gegenseitig
aufheben.
Demgegenüber konnten Uchida et al. [₁₂₁] eine Verbreiterung des Kenn-
felds durch die Kombination von kennfelderweiternden Maßnahmen
und Vordrall erzielen.
₃.₃ Einfluss der Verdichteranströmung auf die
Akustik von Abgasturboladern
Die Anströmung des Verdichters beeinflusst neben dem Kennfeld und
damit dem Betriebsverhalten auch die Schallabstrahlung des Abgastur-
boladers.
₄₈
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Repräsentative Veröffentlichungen hierzu sind in Tabelle ₃.₃ chrono-
logisch gelistet. Dabei sind sowohl numerische (num.) als auch expe-
rimentelle (exp.) Untersuchungen berücksichtigt. Die experimentel-
len Arbeiten sind zwischen wandgebundenen Messungen der Akustik
im Ansaug- bzw. Ladeluftbereich (wandgeb.) und Fernfeldmessungen
(Fernfeld) unterschieden. Zusätzlich ist, wenn möglich, der untersuchte
Frequenzbereich (freq.) angegeben.
Tabelle ₃.₃: Repräsentative Literatur zum Einfluss der Anströmung auf die Akustik
von Abgasturboladern
Quelle Jahr num. exp. wandgeb. Fernfeld Freq. in kHz
Evans undWard [₁₂₂] ₂₀₀₅ • • k.A.
Teng und Homco [₁₂₃] ₂₀₀₉ • • k.A.
Karim et al. [₁₂₄] ₂₀₁₃ • ₆ - ₁₂
Figurella et al. [₁₂₅] ₂₀₁₅ • • ₀ - ₁₂
Miazgowicz [₁₁] ₂₀₁₇ • • • ₀ - ₁₁
Dehner et al. [₁₂₆] ₂₀₁₇ • • ₀ - ₁₂
Kabral und Åbom [₁₂₇] ₂₀₁₈ • • ₀ - ₃,₅
Einfluss des Betriebspunkts
Der Gesamtschalldruckpegel des Abgasturboladers steigt mit zuneh-
mender Drehzahl und Drosselung [₁₂₇, ₁₂₈]. Im Frequenzspektrum
beobachteten Tiikoja et al. [₁₂₉], im Gegensatz zu Kabral und Åbom
[₁₂₇], lediglich eine Verschiebung der Blattfolgefrequenz mit zuneh-
mender Drehzahl zu höheren Frequenzen. Das Breitbandrauschen blieb
nahezu unverändert.
Bei starker Drosselung zeigt sich hingegen eine Anhebung des Schall-
druckpegels über den gesamten Frequenzbereich [₁₂₇]. Dabei handelt
es sich um breitbandiges Strömungsrauschen.
Strömungsrauschen
Strömungsrauschen tritt vermehrt bei Betriebspunkten in der Nähe der
Pumpgrenze auf. Die Reduzierung des Massenstroms führt zu einer
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Verkleinerung des Anstellwinkels. Die dadurch auftretenden Strömungs-
ablösungen am Laufrad sorgen für zusätzliche Turbulenz, Ablösungen
und somit breitbandiger Schallabstrahlung. [₁₁, ₁₂₂–₁₂₄, ₁₂₇, ₁₃₀]
Teng und Homco [₁₂₃] beobachteten daher beim Auftreten des Strö-
mungsrauschens einen starken Temperaturanstieg und erhöhte Druck-
pulsationen am Verdichtereinlass. Dies entspricht dem Verhalten des
Verdichters im stark gedrosselten Zustand [₁₃₁–₁₃₃]. Zusätzlich kommt
es bei starker Drosselung zur Bildung eines Blattspitzenwirbels durch
die Rückströmung des Fluids über den Schaufelspalt von der Druck- zur
Saugseite [₁₃₄, ₁₃₅]. Der daraus entstehende Blattspitzenlärm sorgt für
eine breitbandige Anhebung der Schallabstrahlung im Bereich zwischen
₅ kHz und ₇ kHz [₁₂₉], aberauch für tonaleKomponenten bei der halben
Blattfolgefrequenz [₁₃₆].
Der Frequenzbereich des Strömungsrauschens erstreckt sich von ₇₅₀Hz
bis ₁₀ kHz [₁₂₂]. Der hauptsächliche Bereich variiert jedoch zwischen
den einzelnen Literaturquellen. Einige Arbeiten lokalisieren das Maxi-
mum zwischen ₁ kHz bis ₃ kHz. Die erzeugten Turbulenzen im Laufrad
führen dabei zu dem sogenannten „Whoosh Noise“. [₁₂₂, ₁₃₇–₁₃₉] An-
dere Quellen geben hingegen einen Bereich zwischen ₅ kHz und ₇ kHz
[₁₂₃, ₁₄₀] oder sogar bis ₁₂ kHz [₁₂₄] an.
Einfluss der Verdichteranströmung
DaStrömungsrauschen stark vonder Pumpgrenze beeinflusstwird, kann
dieses durch das Verschieben der Pumpgrenze zu kleineren Massenströ-
men im realen Fahrzeug reduziert werden. Hierdurch steigt der Abstand
des Betriebspunkts zur Pumpgrenze. Variationen der Einlassgeometrie
zur Beeinflussung der Pumpgrenze sorgen somit indirekt für eine Redu-
zierung der breitbandigen Schallabstrahlung. [₁₂₂, ₁₂₃, ₁₂₆, ₁₄₁]
Im gedrosselten Zustand des Verdichters erzielten Karim et al. [₁₂₄], Tı́s-
car [₁₄₁] und Figurella et al. [₁₄₂] durch die Beaufschlagung der Einlauf-
strömung mit Gleichdrall eine Reduktion des Gesamtschalldruckpegels.
Figurella et al. [₁₂₅] erzeugten den Vordrall durch eine Jet-Strömung im
Einlassbereich. Auch hier kommt es zu einer Reduzierung der Schall-
abstrahlung. Im ungedrosselten Zustand steigt jedoch in allen Fällen
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der Gesamtschalldruckpegel. Die Kombination des Vordralls mit einer
querschnittserweiternden Stufe kurz vor dem Laufrad bewirkte eine
deutliche Reduzierung über den gesamten Kennfeldbereich [₁₂₄].
Broatch et al. [₁₄₃] konnten zeigen, dass eine ₉₀°-Umlenkung vor dem
Verdichter bei starker Drosselung zu einer Anhebung der spektralen
Leistungsdichte in der Anströmung zwischen ₁,₅ kHz und ₂,₅ kHz führt.
Kleinere Radien der Umlenkung verstärken den Effekt.
₃.₄ Einfluss turbinenseitiger Pulsationen
Pulsationen im Abgasstrom bewirken eine Reduktion des Turbinenwir-
kungsgrads. Niedrigere Pulsationsfrequenzen wirken sich dabei negati-
ver aus. [₁₄₄–₁₄₆]
Während eines Pulses weisen der Turbinenwirkungsgrad und der Ab-
gasmassenstrom eine Hysterese in Abhängigkeit des Druckverhältnisses
auf [₁₅, ₁₄₇, ₁₄₈]. Palfreyman und Martinez-Botas [₁₄₇] führen dieses
Verhalten auf die sich mit Konvektionsgeschwindigkeit ausbreitenden
Massenstrompulsationen im Turbinengehäuse zurück. Somit kommt
es zu lokalen Massenstromdifferenzen zwischen Turbineneinlass und
-auslass und folglich zu einem gegenüber dem Druckpuls verzögerten
Ansprechverhalten der Turbine.
Im Gegensatz zu demGesamtverhalten der Turbine zeigen die Geschwin-
digkeitsverteilungen des Laufrads, unabhängig vom Pulsationsgrad der
Anströmung, ähnliche Verläufe [₁₄₉]. Auch die Strömung am Auslass
der Turbine ändert sich nur geringfügig [₁₄₈]. Hellstrom und Fuchs
[₁₅] beobachteten zudem eine Dämpfung der Pulsationen durch den
Abgaskrümmer aufgrund von Rückströmungen zwischen den einzelnen
Rohren des Krümmers und des damit verbundenen Druckausgleichs.
Es wird daher angenommen, dass die Zustände des Turbinenlaufrads
als quasi-stationär betrachtet werden können. Folglich beeinflussen die
Pulsationen hauptsächlich die Strömung im Gehäuse und der Peripherie
der Turbine. [₁₄₄]
₅₁

Kapitel ₄
Problematik und Zielsetzung
Im Gegensatz zu Axiallaufräder die bereits seit den ₁₉₇₀iger Jahren
hinsichtlich ihrer Schallabstrahlungsmechanismen untersucht wurden
[₁₅₀–₁₅₃], sind die physikalischen Zusammenhänge der strömungsbe-
dingten Schallentstehung von Radiallaufrädern und insbesondere Tur-
boladern weitestgehend unerforscht [₁₅₀, ₁₅₄]. Bereits die Übertragung
der Mechanismen von Axiallaufrädern auf niederdrehzahlige Radial-
laufräder ist aufgrund der starken Strömungsumlenkung im Schaufel-
kanal nicht ohne weiteres möglich. Zudem erschweren die komplexen
Geometrien eine optische Zugänglichkeit im Gehäuse. Strömungsmes-
sungen, die einen Rückschluss auf die Schallentstehungsmechanismen
ermöglichen, sind somit nur sehr begrenzt einsetzbar. Zudem sind beim
Abgasturbolader aufgrund der hohen Drehzahlen, den damit verbunde-
nen hohen Strömungsgeschwindigkeiten und den vorliegenden hohen
Drückendetaillierte räumliche und zeitlicheAuflösungen notwendig. Al-
lerdings konnten Guillou et al. [₁₅₅, ₁₅₆] erste Erfolge mit Particle Image
Velocimetry [₁₅₇, ₁₅₈] bei einer niedrigen Drehzahl von ₆₄₀₀₀ rpm im
Ansaugbereich des Verdichter erzielen. Die Bildfrequenz von ₅Hz liegt
jedoch deutlich unterhalb der bei der Schallabstrahlung des Turboladers
hauptsächlich auftretenden Frequenzen von ₅₀₀Hz bis ₂₄ kHz.
Aber auch numerische Ansätze sind nur in einem engen Bereichen an-
wendbar. So ermöglichen die direkt aus den Navier-Stokes-Gleichungen
abgeleiteten akustischen Analogien nach Lighthill, Curle sowie Ffowcs
Williams und Hawkings (Abschnitt ₂.₂) keine Trennung der auf akusti-
schenWellen basierenden und sich mit Schallgeschwindigkeit ausbrei-
tendenDruckschwankungenvondenummehrereGrößenordnungenhö-
heren hydrodynamischen Drücken. Folglich sind diese Analogien auf ein
ruhendes Strömungsgebiet, wie es beispielsweise in hinreichend großem
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Abstand zuWindkraftanlagen näherungsweise vorliegt, angewiesen. In
den Rohrströmungen des Turboladers ist der Schalldruck hingegen mas-
kiert. Daher wurden weitere Ansätze entwickelt, die die vollständige
Trennung der Druckschwankungen aufgrund der Rotationsfreiheit akus-
tischer Wellen ermöglichen. Die Bestimmung der Strömungsakustik
basiert dabei jedoch auf der Berechnung eines inkompressiblen Strö-
mungsfelds. Das sich darin ausbreitende akustische Feld wird hingegen
in einem kompressiblen Medium betrachtet [₁₅₉, ₁₆₀]. Aufgrund der
großen Verdichtungsverhältnisse und der hohen Strömungsgeschwin-
digkeiten kann jedoch bei Turboladern keine Dichteunveränderlichkeit
der Strömung angenommen werden.
Folglich basieren die bisher veröffentlichten numerische Untersuchun-
gen zur Schallabstrahlung von Abgasturboladern hauptsächlich auf rei-
nen Strömungssimulationen [₁₂₄, ₁₃₀, ₁₆₁]. Dabei sind die berechneten
Druckschwankungen an den Auswertestellen durch hydrodynamische
Druckanteile geprägt. Diese Methodik liefert somit nur bei akustischen
Ereignissen die direkt mit den hydrodynamischen Druckanteilen kor-
relieren, wie beispielsweise der Blattfolgefrequenz, eine ausreichende
Näherungen. Breitbandige akustische Quellterme, z. B. aufgrund von
Strömungsablösungen, bleiben unberücksichtigt.
Einige Veröffentlichungen erfassen den sich über die Rohrströmung
ausbreitenden Luftschall im Rohr mit Hilfe wandbündiger Mikrofone
bzw. Drucksensoren [₁₂₇, ₁₂₉, ₁₆₂]. In einer separaten Messung wird zu-
dem das Transmissions- und Reflektionsverhalten des Turboladers beim
Einfall akustischerWellen im Rohr vermessen. Dies ermöglicht die Be-
rechnung des von Verdichter und Turbine abgestrahlten Luftschalls. Auf-
grund der großen Verdichtungsverhältnisse über die Laufräder müssen
die Mikrofone in Anwesenheit hoher Drücke von bis zu ₃ bar eine hohe
Abtastrate und feine Auflösung von wenigen Pascal ausweisen. Dies ist
nötig, um die sich mit Schallgeschwindigkeit ausbreitenden akustischen
Wellen zuerfassen. Daherwurden bisher lediglichTurboladerdrehzahlen
bis ₁₀₀₀₀₀ rpm bei einer Frequenz von ₃ kHz untersucht.
Diese Problematiken spiegeln sich in den bisherigen Veröffentlichun-
gen zur Akustik von Turboladern wieder (Abschnitt ₃.₃). Die Schallab-
strahlung kann vielfach nur beobachtet werden. Hochfrequent aufge-
löste Spektren der gesamten Turboladerakustik wurden bisher nicht
₅₄
veröffentlicht. Rückschlüsse vom Strömungsfeld vor dem Verdichter auf
die Akustik des Laders sind noch nicht vollständig untersucht. Den-
noch konnte, wie in den vorausgegangenen Abschnitten beschrieben,
ein Einfluss der Anströmung des Verdichters auf die Schallabstrahlung
nachgewiesen werden. Daher liegt der Fokus dieser Arbeit auf der syste-
matischen Untersuchung des Einflusses der Anströmung des Verdich-
ters auf die Schallabstrahlung des Abgasturboladers. Hierfür werden
zunächst die Eigenschaften des Laders im Originalzustand mit Strö-
mungsumlenkung vor dem Verdichter bestimmt. Zur Untersuchung des
Verhaltens des Turboladers bei idealer, homogener Anströmung wird
eine gerade Ansaugstrecke realisiert. Dies dient als Referenzzustand.
Darauf aufbauend erfolgt die gezielte Beaufschlagung des Verdichters
mit drallbehafteten, inhomogenen und turbulenten Strömungsprofilen.
Damit ist es möglich, Vorgaben für das ideale Strömungsprofil zu er-
stellen und Rückschlüsse auf die Schallabstrahlung des Turboladers mit
Strömungsumlenkung zu ziehen.
Darüber hinauswird der Einfluss von Pulsationen in derAnströmung der
Turbine auf die Schallabstrahlung des Turboladers untersucht. Bisherige
Arbeiten betrachten lediglich den Einfluss auf das Betriebsverhalten
und denWirkungsgrad. Zusammen mit den Untersuchungen auf der
Verdichterseite ermöglicht dies die vollständige Charakterisierung der
Akustik desAbgasturboladers inAbhängigkeitderAnströmbedingungen
des Verdichters und der Turbine.
Um die erläuterten Schwierigkeiten der messtechnischen Erfassung der
Schallabstrahlung des Turboladers zu bewältigen, wird der Turbolader
in einen schallarmen Raum integriert. Dies ermöglicht die störungsfreie
Untersuchung der Schallabstrahlung unter Freifeld- bzw. Semifreifeld-
bedingungen. Dabei ist es notwendig die Strömungsmaschine isoliert
vomMotor zu betrachten. Nur so können die Einflüsse verschiedenster
Parameter auf die Schallabstrahlung des Turboladers gezielt untersucht
und Rückschlüsse auf physikalische Mechanismen erzielt werden. Alle
direkten Anbauteile des Turbolader, wie Katalysator und Abgasanlage,
Zylinderkopf und Ladeluftkühler sind ebenfalls in den Raum integriert.
Geräuscherzeugende Peripherie, wie die Ölpumpe, ist hingegen außer-
halb des Raumes untergebracht. Die Turbine wird mit Druckluft bei
Raumtemperatur beaufschlagt. Die Temperaturen des Turboladers kön-
nen somit niedrig gehalten werden und ermöglichen die Verwendung
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sensiblerakustischerMesstechnikmit einerAbtastratevon bis zu ₆₀ kHz
zur Darstellung frequenzaufgelöster Schallspektren. Zudem kann die
Druckluft über einen geschleppten Zylinderkopf gepulst werden. Mit
diesem Aufbau sind Turboladerdrehzahlen bis ₁₅₀₀₀₀ rpm möglich.
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Versuchsaufbauten und
Messdatenerfassung
Zur Charakterisierung des Betriebsverhaltens und der Schallabstrahlung
vonAbgasturboladernwurde imRahmendieserArbeitein Prüfstand kon-
zipiert und realisiert. Der Turbolader sowie seine angrenzenden Periphe-
riebauteile sind dabei in einem ebenfalls neu entwickelten, schallarmen
Raum integriert. Alle geräuscherzeugenden Bauteile, die zum Betrieb
des Laders notwendig sind, sind außerhalb des Prüfstands angebracht.
Dies ermöglicht eine störungsfreie Messung der Schallabstrahlung. Die
Strömungszustände der Verdichteranströmung wurden auf einem se-
paraten Prüfstand vermessen. Beide Prüfstände werden im Folgenden
erläutert.
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Die Funktionsweise des Prüfstands ist unabhängig vom verwendeten
Turbolader. Alle Untersuchungen wurden allerdings mit einem kommer-
ziellen Turbolader für mittlere Leistungsklassen durchgeführt. Dieser
stellt aufgrund seiner Verwendung in Serienfahrzeugen eine repräsenta-
tiv Ausgangsbasis dar (Abb. ₅.₁). Die Ansaugung des Verdichters weist
eine in das Gehäuse integrierte ₁₀₅°-Umlenkung auf. Auf einer Län-
ge von ₂₁₇mm nimmt dabei der Rohrinnendurchmesser von ₆₂mm
auf ₄₁,₆mm ab. Im Laufe der Untersuchungen wurde diese durch eine
gerade Anströmung ersetzt. Der Aufbau des Prüfstands kann in die
verdichter- und die turbinenseitige Strömungsführung aufgeteilt wer-
den (Abb. ₅.₂).
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Abbildung ₅.₁: Aufbau des Turboladers am Zylinderkopf
Der Verdichter saugt Umgebungsluft über eine nach DIN EN ISO ₅₈₀₁
[₁₆₃] ausgelegte Einströmmessdüse außerhalb des schallarmen Raums
an. Die Düse dient der Bestimmung des Verdichtervolumenstroms. Die
verdichtete Luft strömt durch einen wassergekühlten Ladeluftkühler
und wird anschließend aus dem Raum geleitet. Die Wasserkühlung
ist notwendig, da die Kühlwirkung des Fahrtwinds am Prüfstand fehlt.
Ein außen angebrachtes, pneumatisches Sitzventil ermöglicht die stu-
fenlose Drosselung des Verdichters. Im Fall der modifizierten, geraden
Verdichteranströmung ist es möglich die Strömung durch den Einbau
verschiedener Vorleitprofile zu beeinflussen.
Die Turbine wird mit Druckluft aus einem Vorlagebehälter betrieben.
Drei Roots-Gebläse versorgen diesen mit einem maximalen Innendruck
von ₉bar. Bevor die Druckluft auf die Turbine trifft, wird sie durch ein
Venturirohrmit einer Einlauf- undAuslaufstreckevon jeweils ₁mgeleitet.
Dieses ist nach DIN EN ISO ₅₁₆₇-₄ [₁₆₄] ausgelegt. Es dient derMessung
des Turbinenvolumenstroms, der durch ein elektrisch betriebenes Gleit-
schieberventil stufenlos regelbar ist. Gleichrichter vor der Einlaufstrecke
sorgen für ein homogenes Geschwindigkeitsprofil, wodurch die Messge-
nauigkeit erhöht wird. Da sich die Druckluft beim Antrieb der Turbine
entspannt und somit abkühlt, muss sie mit Hilfe eines Lufterhitzers vor-
gewärmt werden. Andernfalls sind Vereisungen am Prüfstand möglich,
die die Lebensdauer der empfindlichen Messsensoren beeinträchtigen.
Die Anströmung der Turbine erfolgt wahlweise mit konstantem oder
pulsierendem Luftstrom.
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Abbildung ₅.₂: Schematischer Aufbau des Turboladerprüfstands
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Im zweiten Fall ist ein geschleppter Zylinderkopf nachgeschaltet, der in
Abhängigkeit der Ventilhübe Strömungspulsationen erzeugt. In beiden
Varianten wird die Druckluft anschließend auf einen statischen Zylin-
derkopf im schallarmen Raum geleitet. Die Luft strömt dabei von unten
in den Zylinderkopf und fließt anschließend durch den integrierten Ab-
gaskrümmer auf die Turbine. Über den Katalysator und die Abgasanlage
wird die entspannte Luft aus dem Prüfraum geleitet.
Die geometrischen Abmessungen des Verdichter- und des Turbinenlauf-
rads sind in Abb. ₅.₃ und Tabelle ₅.₁ dargestellt.
d2
dn b1
b2
d2
dn b1
b2
(a) Verdichter (b) Turbine
d1 d1
Abbildung ₅.₃: Laufräder des verwendeten Turboladers
Tabelle ₅.₁: Geometrische Abmessungen der Laufräder. Dimensionen in mm
Laufrad Schaufelzahl d₁ d₂ dn b₁ b₂ βS₂
Verdichter ₁₂ ₄₂ ₅₄ ₁₂ ₁₅ ₄,₅ ₇₅°
Turbine ₈ ₄₂ ₅₀ ₁₄ ₁₄ ₆,₇₅ ₁₀₀°
Der Ölkreislauf des Turboladers ist an eine Kreiselpumpe mit Vorlagebe-
hälter und Ölfilter außerhalb des Prüfstands angeschlossen. Ein Bypass
kurz vor dem Lader mit integrierter Blende zur Erzeugung eines Druck-
verlusts, sorgt für einen effizienten Arbeitspunkt der Kreiselpumpe.
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Abbildung ₅.₄: Aufbau des Turboladerprüfstands im schallarmen Raum
Turbolader und Zylinderkopf sind über Dämpfer von dem tragenden
Gestell schwingungsentkoppelt. Das Gestell ist vollständig mit Sand
gefüllt und mit Sandsäcken beschwert. Die Abgasanlage ist an den origi-
nalen Aufhängungen fixiert. Abb. ₅.₄ zeigt den vollständigen Aufbau des
Prüfstands im schallarmen Raum. Der Prüfstand wird mit Hilfe eines
LabVIEW Programms (National Instruments) von außen gesteuert.
₅.₁.₁ Aufbau des schallarmen Raums
Die Außenabmessungen des schallarmen Raums betragen ₅m × ₃m ×
₃m bei einem Raumvolumen von ₃₃m₃. Dies ermöglicht die vollstän-
dige Integration des Turboladers mit Zylinderkopf, Ladeluftkühler und
Abgasanlage, ohne die Bauteile konstruktiv zu verändern. Das Grundge-
rüst des Raums bilden Schalldämmplatten mit einer Dicke von ₂₅,₅mm.
Diese sind aus drei Birkensperrholzplatten und zwei schalldämmenden
Kunststoffschichten in Sandwichbauweise aufgebaut. Sie dienen der Ab-
schirmung des Prüfstands vor äußeren Störgeräuschen. Die Fugen sind
mit Konstruktionsklebstoff abgedichtet. Die Platten sind mit ₅₆mm
dicker, in Vollholzrahmen eingebetteter Holzdämmwolle ummantelt.
₁₅mm Grobspanplatten decken Holzdämmwolle und Rahmen ab. Den
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Abschluss bilden verzinkte Stahlbleche mit einer Stärke von ₀,₇₅mm.
Aufgrund ihres hohen E-Moduls stellen diese einen hohen Impedanz-
sprung zur umgebenden Luft dar. Einfallende Schallwellenwerden somit
stark reflektiert, sodass nur ein geringer Anteil in den Raum eindringt.
Der vollständigeWandaufbau ist in Abb. ₅.₅ schematisch dargestellt.
Akustik‐
schaumstoff
Akustik‐
schwerschaum
Akustik‐
schwerfolie
Schall‐
dämmplatten Holzrahmen
Holz‐
dämmwolle
Grobspan‐
platten
Stahlblech
Abbildung ₅.₅:Wandaufbau des schallarmen Raums
Zur Erzeugung von Freifeldbedingungen im Messraum sind die Schall-
dämmplatten auf der Innenseite mit ₂,₅mm Akustikschwerfolie und ₂₀
mm Akustikschwerschaum mit Membranabsorber ausgestattet. Diese
absorbieren besonders tiefe Frequenzen. Offenzelliger Akustikschaum-
stoff mit einer Stärke von ₈₀mm sorgt abschließend für hohe Absorpti-
onsgrade bei höheren Frequenzen. Der Boden des Raums trägt weder
Absorptionsmatten noch Schaumstoff, kann aber mit Akustikschaum-
stoffwürfeln ausgelegt werden. Abb. ₅.₆ zeigt denmittleren Absorptions-
grad und die Nachhallzeit unter Freifeld- (mit Schaumstoffwürfel) und
Semifreifeldbedingungen (ohne Schaumstoffwürfel). Die Messungen
erfolgten nach DIN EN ISO ₃₅₄ [₁₆₅]. Die Mikrofon- und Schallquellen-
positionen wurden den Raumgegebenheiten angepasst.
Der mittlere Absorptionsgrad steigt zu hohen Frequenzen bis auf einen
Wert von ₀,₉₁ an. Bei tiefen Frequenzen ist der Absorptionsgrad redu-
ziert. Dies ist entsprechend Gleichung (₂.₄₄) auf das verhältnismäßig
geringe Volumen des Raums und dem geringeren Absorptionsgrad von
Akustikschwerfolie und Akustikschwerschaum bei tiefen Frequenzen
zurückzuführen. Dementsprechend erreicht die Nachhallzeit erst ab
₅₀₀Hz einen Wert von ₀,₁ s. Zu höheren Frequenzen fällt sie bis zu
einem Wert von ₀,₀₃₅ s ab. Sowohl der mittlere Absorptionsgrad, als
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Abbildung ₅.₆: Raumakustische Charakterisierung des schallarmen Messraums
auch die Nachhallzeit unterscheiden sich nur sehr geringfügig zwischen
Freifeld- und Semifreifeldbedingungen. Daher wurden alle nachfolgen-
den Messungen unter Semifreifeldbedingungen durchgeführt. Die In-
nenabmessungen des Nutzraums betragen somit ₂₄₄₄mm × ₂₅₄₇mm
× ₄₄₆₄mm.
Der gesamte Raum ist auf einem Bodengestell aus Vierkantstahlrohren
aufgebaut. Elastisch gelagerte Maschinenfüße aus Kunststoffmatten,
Schalldämmplatten und Kautschukplatten sorgen für eine Schwingungs-
isolierung gegenüber dem Boden. Um die Körperschallweiterleitung
durch dieWändemöglichst gering zu halten, sind die einzelnen Bauteile
des Prüfstands miteinander verklebt. Aus Sicherheitsgründen wurden
lediglich Boden, Decke undWände über gleichschenklige Stahlwinkel-
profile miteinander verschraubt. Zwei Stahlrahmen aus Vierkantrohren
imAbstand von ₁,₁m inderMittedes Raums stützendieDeckezusätzlich
ab.
Im Bereich des Turboladers sind an allen dreiWänden Einsätzemit einer
Abmessung von ₆₀₀mm × ₁₄₂₀mm angebracht. Durch diese führen
alle Rohrleitungsbohrungen. Die Einsätze entsprechen dem normalen
Wandaufbau, sind im Falle eines Umbaus jedoch beliebig ersetzbar. Die
Endtöpfe der Abgasanlage sind am Prüfstandsende in einen Einsatz mit
den Abmessungen ₁₂₃₀mm × ₁₄₂₀mm integriert. Dieser ermöglicht
neben der Schwenktür mit den Abmessungen ₁₁₇₀mm × ₂₀₂₀mm den
Zugang des Raums. Der Vollholzrahmen und die Grobspanplatten der
Tür und der Einsätze sind mit der jeweiligen Wand überlagert. Somit
entstehen keine durchgängigen Fugen. Die Überlappungsflächen der
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Grobspanplatten sind zusätzlich mit Moosgummi abgedichtet. Kniehe-
bel befestigen die Tür und die Einsätze.
₅.₁.₂ Erzeugung des pulsierenden Abgasstroms
Die ladungswechselbedingten Ventilhübe des Viertaktmotors führen im
Fahrzeug zu einem pulsierenden Abgasstrom. Um diesen am Prüfstand
zu simulieren, kann die Druckluft vor dem Eintritt in den schallarmen
Raum über einen geschleppten Zylinderkopf geleitet werden (Abb. ₅.₇).
Die Luft strömt dabei über einen Verteiler von unten in die vier Brenn-
Abbildung ₅.₇: Geschleppter Zylinderkopf zur Pulsationserzeugung
räume des Zylinderkopfs und verlässt ihn, konstruktionsbedingt, auf der
Einlassseite in vier getrennten Rohren. Diese sind mit dem Zylinderkopf
im schallarmen Raum verbunden. Kurze Schlauchabschnitte am Anfang
und Ende der Rohre entkoppeln diese von möglichen Schwingungen.
Ein Elektromotor mit ₄₈Nm Drehmoment treibt die Nockenwelle über
das Zahnrad der Ausgleichswelle und derMotorkette mit einem Überset-
zungsverhältnis von i = ₄₆/₄₂≈ ₁,₁ an. DieÖffnungs- und Schließvorgan-
ge derVentile blockieren abwechselnd die nachfolgenden Rohrleitungen
und führen somit zu Pulsationen im Luftstrom. Der Motor erreicht eine
Drehzahl von bis zu ₂₉₅₅min−₁. Dies einspricht einer Kurbelwellendreh-
zahl von über ₆₄₀₀min−₁ und einer Nockenwellendrehzahl von über
₃₂₀₀min−₁. Die Kettenspanner werden mit Hilfe einer Feder in Position
gedrückt. Zur Reduzierung des Drehmoments, insbesondere bei der An-
fahrt, sind die Kipphebel der Auslassventile ausgebaut. Die Auslassseite
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des Zylinderkopfs ist dicht verschlossen. Wie der Turbolader besitzt der
geschleppte Zylinderkopf einen eigenen Ölkreislauf. Ein Drucksensor
misst dabei den von der Kreiselpumpe erzeugten Öldruck pÖl,Zyl.
₅.₁.₃ Messaufbau
Die aerodynamische und akustische Untersuchung des Abgasturbo-
laders erfolgt sowohl bei konstanten Betriebspunkten als auch dyna-
mischen Beschleunigungsvorgängen. Zwei voneinander unabhängige
Systeme erfassen die Messdaten mit Hilfe von LabVIEW-Programmen
(National Instruments). Die aerodynamischen Messgrößen werden mit
einer Frequenz von ₁₀Hz bzw. ₁ kHz abgetastet. Zur Erfassung der hoch-
frequenten Blattfolgefrequenz ist bei den akustischen Messungen eine
Abtastrate von ₆₀kHz notwendig. Die Drehzahl des Turboladers ist die
einzige von beiden Systemen erfasste Messgröße.
Messdurchführung und Auswertung
Zur Bestimmung des Verdichterkennfelds wird der Gegendruck des Ver-
dichters bei konstanten Turboladerdrehzahlen schrittweise bis zum
Pumpen des Laufrads erhöht. Die Schrittweite beträgt dabei von ₁₀₀%
bis ₅₀% Öffnungsgrad des Auslassventils ₁₀%, anschließend ₅%. Das
deutliche Überschreiten der Pumpgrenze ist durch eine starke Verände-
rung derGeräuschkulissewahrnehmbar. DieMesszeit pro Betriebspunkt
beträgt ₅ s. Die Berechnung des Amplitudenspektrums erfolgt mit der
Methode nachWelch [₄₂] und der Fensterfunktion „Hanning“. Die Über-
lappung der 214 Messwerte fassenden Blöcke beträgt ₅₀%. Dies führt
zu einer Frequenzauflösung von ₄Hz. Der Gesamtschalldruckpegel ist
über den Frequenzbereich von ₂₀Hz bis ₃₀ kHz berechnet.
Zur Untersuchung dynamischer Beschleunigungsvorgänge wird das Re-
gelventil innerhalb von ₆ s bis zum geforderten Maximalwert geöffnet.
Ziel ist eine Turboladerdrehzahl von ₁₅₀₀₀₀min−₁. Nach einerHaltezeit
von ₃ s schließt das Ventil innerhalb von ₅ s. Die Öffnung des Auslass-
ventils bleibt während einer Messung konstant. Diese Rampe kann über
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die Prüfstandssteuerung automatisiert abgefahren werden. Die akusti-
sche Auswertung der Beschleunigung des Turboladers (im Folgenden als
Hochlauf bezeichnet) erfolgt aus dem Ruhezustand bis zum Erreichen
der Zieldrehzahl. Das Messsignal wird in 212 Messwerte fassende Blöcke
unterteilt und die DFT wie im stationären Fall berechnet. Im Gegen-
satz zur Auswertung der Kennfeldpunkte erfolgt jedoch keine Mittelung
der fouriertransformierten Blöcke. Dies ermöglicht die Darstellung der
Schallabstrahlung in Abhängigkeit der Frequenz und Drehzahl oder der
Zeit. Die zeitliche Auflösung beträgt ₀,₀₃ s, die der Drehzahl ₁₃₀₀min−₁
und die Frequenzauflösung ₁₆Hz.
Im Fall einer pulsierenden Turbinenanströmung wird vor jeder Messung
eine konstante Nockenwellendrehzahl festgelegt.
AerodynamischeMessdatenerfassung
Die zur aerodynamischen Charakterisierung des Turboladers verwen-
deten Sensoren sind in Tabelle ₅.₂ gelistet. Die Messpositionen sind
in Abb. ₅.₈ schematisch dargestellt. Die mit ₁₀Hz abgetasteten Druck-
messstellen bestehen, mit Ausnahme der Messstelle p3, jeweils aus ₄
Bohrungen mit einem Durchmesser von ₀,₃₅mm. Sie sind entlang des
Umfangs äquidistant angebracht und miteinander verbunden. Der ge-
messene Druck stellt somit eine Mittelung über den Querschnitt dar.
Alle verwendetenDrucksensoren (mitAusnahmederDifferenzdrucksen-
soren) messen den Absolutdruck. Die mit ₁ kHz abgetasteten Drucksen-
soren sind, wie die Temperatursensoren, wandbündig in die Messstelle
integriert, da die Ringleitung bei hohen Abtastraten einen Tiefpassfilter
darstellt.
ImFallederoriginalenVerdichteranströmungmiteiner ₁₀₅°-Umlenkung
wird der Druck- p1 und Temperatursensor T1 ₆₀₀mm vor dem Gehäuse
im Frischluftschlauch gemessen. Im Falle der geraden Anströmung des
Verdichters befindet sich die Druckmessstelle p1 ₃₃mm vor den Vor-
derkanten des Laufrads bzw. ₂mm hinter dem Vorleitprofil. Die damit
berechneten Kennfelder sind somit unabhängig von dem durch das Vor-
leitprofil erzeugten Druckverlust. Zur Bestimmung dieses Druckverlusts
ist eine weitere Messstelle ₂mm vor dem Vorleitprofil angebracht. Um
zu gewährleisten, dass der Strömungseinfluss der Vorleitprofile nicht
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Abbildung ₅.₈: Aerodynamische Messdatenerfassung des Turboladerprüfstands
vor dem Auftreffen auf das Laufrad dissipiert, sind die Profile möglichst
nahe am Verdichterrad positioniert. Deshalb ist es nicht mehr mög-
lich einen Temperatursensor vor dem Laufrad anzubringen. Für weitere
Berechnungen wird daher näherungsweise die Umgebungstemperatur
verwendet. Die Druck- p2 und Temperaturmessungen T2 befinden sich
bei allen Konfigurationen ₂₅₀mm nach demVerdichterauslass im Lade-
luftschlauch. Da die Temperatur der Ladeluft aufgrund der Verdichtung
auf über ₁₀₀ ◦C ansteigen kann, ist an dieser Stelle ein Sensor mit einem
größeren Messbereich verbaut. Zusätzlich wird an gleicher Stelle der
Druck p∗2 mit einer Abstastrate von ₁ kHz erfasst. Dieser dient der Be-
stimmung der Druckpulsationen an der Pumpgrenze.
Die Messung des Eingangsdrucks der Turbine p3 erfolgt konstruktions-
bedingt nicht über eine Ringleitung. Statt dessen wird der Druck ₈₀mm
nachdemEingangsflanschanderBohrung, die imFahrzeug fürdieLamb-
dasonde vorgesehen ist, abgenommen. Zur Charakterisierung der durch
den geschleppten Zylinderkopf erzeugten Pulsationen p∗3 ist zusätzlich
ein mit ₁ kHz abgetasteter Drucksensor ₁₃₅mm nach dem Flanschwand-
bündig in das Gehäuse integriert. Die Temperaturmessung T3 erfolgt am
Eintritt in den schallarmen Raum oderwird über die isentrope Zustands-
änderung (₃.₂₅) aus p4, T4 und p3 berechnet. Am Austritt der Turbine
erfolgen die Druck- p4 und Temperaturmessung T4 ₇₀mm nach dem
Austrittsflansch.
Die Bestimmung des Turbinenvolumenstroms mit Hilfe des Ventur-
irohrs basiert auf der Messung des Druckabfalls ∆pVenturi aufgrund
einer Querschnittsverengung mit dem Durchmesserverhältnis von ₀,₆.
Der Messbereich des verwendeten Differenzdrucksensors erlaubt eine
₆₇
₅ Versuchsaufbauten und Messdatenerfassung
Tabelle ₅.₂: Druck- und Temperatursensoren des Turboladerprüfstands
Messgröße Sensor Messbereich Genauigkeit Abtastrate
p0 Setra ₂₇₈ ₀,₈ - ₁,₁ bar ±₄mbar ₁₀Hz
p01 Keller PAA-₃₃ ₀ - ₁ bar ± ₅₀Pa ₁₀Hz
p1 Gems ₃₅₀₀ ₀ - ₁,₆bar ±₄mbar ₁₀Hz
p2 Gems ₃₅₀₀ ₀ - ₄ bar ± ₁₀mbar ₁₀Hz
p3 Setra ASM₁ ₀ - ₅ bar ± ₅mbar ₁₀Hz
p4 Gems ₃₅₀₀ ₀ - ₆ bar ± ₁₅mbar ₁₀Hz
p∗2 Honeywell ₄₀PC ₀ - ₆,₉bar ± ₂₀₀mbar ₁ kHz
p∗3 Honeywell ₄₀PC ₀ - ₆,₉bar ± ₂₀₀mbar ₁ kHz
pVenturi Setra ASM₁ ₀ - ₁₀ bar ± ₁₀mbar ₁₀Hz
∆pVenturi Setra ASL₁ ₀ - ₀,₁ bar ± ₇ Pa ₁₀Hz
∆pMessdüse Setra ₂₃₉ ± ₁₂₄₅ Pa ± ₂Pa ₁₀Hz
pÖl,ATL Honeywell PX₂ ₀ - ₆,₉bar ± ₁₇mbar ₁₀Hz
pÖl,Zyl Honeywell PX₂ ₀ - ₆,₉bar ± ₁₇mbar ₁₀Hz
T0 TSic ₅₀₆F -₁₀ - ₆₀ ◦C ±₀,₁ ◦C ₁₀Hz
T1 TSic ₅₀₆F -₁₀ - ₆₀ ◦C ±₀,₁ ◦C ₁₀Hz
T2 TSic ₃₀₆ -₅₀ - ₁₅₀ ◦C ±₀,₃ ◦C ₁₀Hz
T3 TSic ₅₀₆F -₁₀ - ₆₀ ◦C ±₀,₁ ◦C ₁₀Hz
T4 TSic ₅₀₆F -₁₀ - ₆₀ ◦C ±₀,₁ ◦C ₁₀Hz
TVenturi TSic ₅₀₆F -₁₀ - ₆₀ ◦C ±₀,₁ ◦C ₁₀Hz
Volumenstrommessung bis ₁₅₀m/h₃. Die Messung des Drucks am Ein-
trittdesVenturirohrs pVenturi undderTemperaturnachderAuslaufstrecke
TVenturi sind zur Berechnung der Dichte und des Turbinenmassenstroms
notwendig.
Der ₈₀mm Durchmesser der Einströmmessdüse ist so gewählt, dass
der Druck in der Düse bei einem maximalen Ansaugmassenstrom von
₉₀kg/h nicht um mehr als ₁₂₀₀Pa gegenüber dem Umgebungsdruck
abfällt, derMessbereich des Drucksensors jedoch voll ausgenutztwird.
Die Messungen des Öldrucks des Turboladers pÖl,ATL und des geschlepp-
ten Zylinderkopfs pÖl,Zyl erfolgen jeweils mit einem Sensor in der Zulei-
tung. SinktderÖldruck desTurboladers unter ₁ bar oderderdes Zylinder-
kopfs unter ₁,₅ bar, schließt das turbinenseitige Regelventil automatisch.
Somit ist sichergestellt, dass Turbolader und Zylinderkopf mit einer
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ausreichendenMenge an Öl betriebenwerden. Bei Messungenmit unge-
pulstemTurbinenmassenstrom istdieÖlüberwachungdes Zylinderkopfs
abgeschaltet.
Die Signale der einzelnen Sensoren werden mit dem ₁₆ bit Datenerfas-
sungsgerätUSB-₆₂₁₂ (National Instruments) aufgezeichnet und auf dem
Steuerungsrechner des Prüfstands gespeichert.
AkustischeMessdatenerfassung
Der abgestrahlte Luftschall des Abgasturboladers wird mit Hilfe zweier
₁/₈"Mikrofone vom Typ ₄₀DD (G.R.A.S. Sound & Vibration) erfasst.
Diese weisen, bei einer Genauigkeit von ±₂ dB, einen Frequenzgang bis
₇₀ kHz auf und ermöglichen somit eineAbtastrate von ₆₀kHz. Die hohe
Abtastrate ist notwendig, umdie BlattfolgefrequenzdesVerdichters auch
bei Drehzahlen bis ₁₅₀₀₀₀min−₁ auflösen zu können. Die Messdaten
beider Mikrofone werden energetisch gemittelt. Die Vermessung des
Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung erfolgte mit drei ₁/₂"Mikrofonen mit
einemFrequenzgang bis ₄₈ kHz, Typ ₄₁₈₉ (Brüel & Kjær). DieAbtastrate
dieserMessungen beträgt daher ₄₈ kHz. Nachträgliche Untersuchungen
mit den ₁/₈"Mikrofonen sind, aufgrund irreversiblerUmbaumaßnahmen
imLaufederArbeit, nichtmöglich.AlleMikrofonesind ineinemAbstand
von ₅₀₀mm, senkrecht zur Turboladerachse, auf Höhe derWelle ₁₃₃₀
mm über dem Boden des schallarmen Raums angebracht.
Die Messung der Schallbeschleunigung erfolgt mittels ₈ Beschleuni-
gungssensoren mit einem Frequenzgang bis ₁₂,₈ kHz, Typ ₄₅₃₃-B-₀₀₁/
₄₅₃₄-B-₀₀₁ (Brüel & Kjær). Die Positionen ₁ (Turbineneintritt), ₂ (Tur-
binenaustritt), ₃ (Welle), ₄ (Einlassflansch des Verdichters), ₅ (gerades
Rohrstück vor dem Verdichter) und ₆ (Verdichteraustritt) bei gerader
Verdichteranströmung sind in Abb. ₅.₉ dargestellt. Zusätzlich ist ein
Sensor an der Druckmessstelle ₅ nach dem Verdichter und einer zwi-
schen Vorschalldämpfer und Mittelschalldämpfer an der Abgasanlage
angebracht. Im Fall der ₁₀₅°-Umlenkung befindet sich der Sensor ₅ auf
Höhe der Druckmessstelle ₁.
Das NI PXIe-₁₀₈₂ Chassis und das ₂₄ bit Datenerfassungsmodul NI
PXIe-₄₄₉₆ (National Instruments) dienen der Messdatenaufzeichnung.
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Abbildung ₅.₉: Beschleunigungssensoren am Turbolader mit geradem Anschluss
Den Mikrofonen ist der Messverstärker NEXUS ₂₆₉₀-A (Brüel & Kjær)
nachgeschaltet.
Drehzahlmessung
Die Messung der Turboladerdrehzahl erfolgt mittels desWirbelstrom-
sensors PICOTURN-₂G (ams AG). Der Sensor ist im Verdichtergehäuse
in ₂mm Abstand zum Laufrad angebracht. Die Kenntnis der Turbo-
laderdrehzahl ist sowohl bei der Steuerung des Prüfstands als auch
der aerodynamischen und akustischen Datenauswertung notwendig.
Das Signal wird daher aufgespalten und von dem Datenerfassungsgerät
USB-₆₂₁₂ bei ₁₀Hz sowie dem Datenerfassungsmodul NI PXIe-₄₄₉₂
(National Instruments) im NI PXIe-₁₀₈₂ Chassis bei ₆₀ kHz simultan
aufgezeichnet. Da das Messprinzip des Sensors auf der Erzeugung zeit-
lich veränderlicher Magnetfelder beruht, wird das Signal durch die Ma-
gnetfelder der zur Steuerung der Ölpumpen nötigen Frequenzumrichter
gestört. Im Stillstand zeigt das Messsignal somit deutliche Fehlmessun-
gen an (Abb. ₅.₁₀). Ab einer gewissen Drehzahl wird das Signal jedoch
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Abbildung ₅.₁₀: Drehzahlsignal einer Beschleunigungsfahrt
sprungartig durch den Sensor stabilisiert. Bei der akustischen Analyse
von Beschleunigungsfahrten ist folglich eine Filterung notwendig, da
ansonsten das Messsignal des ruhenden Turboladers fälschlicherwei-
se Zuständen bei hohen Drehzahlen zugeordnet wird. Die Messfehler
weisen im Vergleich zum Nutzsignal deutliche Schwankungen auf. Das
Signal wird daher erst ab dem ersten Messwert analysiert, der eine Dreh-
zahl zwischen ₂₀₀₀min−₁ und ₈₀₀₀min−₁ aufweist. Zudem dürfen der
Messwert selbst und die nachfolgenden ₁₀₀₀₀Werte nicht negativ sein.
Im Vergleich zu seinem direkten Vorgängerwert muss der Messwert eine
um mindestens ₁₀₀₀min−₁ höhere Drehzahl aufweisen. Die Drehzahl
der jeweils nachfolgenden Werte darf sich pro Messpunkt nicht um
mehr als ₁₀₀₀min−₁ erhöhen. Das Amplitudenspektrumwird anschlie-
ßend nur für die zu den gefilterten Drehzahlwerten korrespondierenden
Messdaten ausgewertet.
Fehleranalyse
Zur Bestimmung derMessunsicherheit des Prüfstandswurden das Kenn-
feld des Verdichters und die Schallabstrahlung des Turboladers ₁₀ mal
bei geraderVerdichteranströmung und ungepulstemAbgasstrom gemes-
sen. Die mittlere empirische Standardabweichung der Durchflusszahl
beträgt über das gesamte Kennfeld ₀,₀₀₁₈, die der Druckzahl ₀,₀₂₀₁
und die der Drehzahl ₁₃₀₀min−₁ = ₂₁Hz. Die Beschleunigungssenso-
ren weisen im Mittel eine Standardabweichung von ₀,₇₆ dB auf, die der
Mikrofone liegt je nach Betriebspunkt bei ₀,₆₁ dBA bzw. ₀,₇₃ dBA.
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₅.₁.₄ Realisierung der geraden Anströmung
Zur Charaktersierung des Einflusses der Verdichteranströmung ist die
Erzeugung eines Referenzzustands notwendig. Ziel ist dabei ein mög-
lichst homogenes Geschwindigkeitsprofile mit niedrigen Turbulenz-
graden und geringen Drallanteilen. Hierfür wurde die ursprüngliche
₁₀₅°-Umlenkung vor dem Laufrad (vgl. Abb. ₅.₁) zusammen mit der
Schlauchführung entfernt und durch eine gerade Strömungsführung
ersetzt (Abb. ₅.₁₁). Wie im originalen Zustand saugt der Verdichter Luft
über eine Einströmmessdüse an. Zur Überbrückung der Distanz zwi-
schen Turbolader und der sich außerhalb des Prüfstands befindlichen
Düse folgt ein ₆₀₀mm langes Rohrstück. Daran anschließende Strö-
mungsgleichrichter sorgen für einen niedrigenTurbulenzgrad. Über eine
₁₁₂mm lange Kontraktion mit den tangential ineinander übergehenden
Radien (₁₂₀mm und ₂₀₀mm) verringert sich der Querschnitt auf den
Einlassquerschnitt des Laufrads. Dieser beträgt ₄₁,₆mm im Durchmes-
ser. Die aufgrund der Querschnittsverengung beschleunigte Strömung
trifft nach ₆₈mm auf die Vorderkanten des Laufrads. Es ist zudem mög-
lich, Vorleitprofile in einem Abstand von ₃₅mm vor den Vorderkanten
des Laufrads anzubringen. Ist dies nicht gewünscht, wird ein Leerrohr
eingesetzt.
Strömungs-
gleichrichter
Vorleit-
profil
x2
x1
x3
Abbildung ₅.₁₁: Realisierung der geraden Verdichteranströmung mit optionalem Vor-
leitprofil
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₅.₁.₅ Konstruktion der Vorleitprofile
Der Einbau verschiedener Vorleitprofile in die Ansaugung des Verdich-
ters beeinflusst gezielt die Laufradanströmung. Entsprechend der Unter-
suchungen in Abschnitt ₆.₅ ist die Anströmung des Laufrads durch die
₁₀₅° Umlenkung von starkem Drall, hohen Turbulenzgraden und einem
deutlichen Geschwindigkeitsgradienten geprägt. Die gezielte Variation
der Anströmung ermöglicht es nun, den Einfluss dieser Strömungs-
zustände (Tabelle ₅.₃) auf das Betriebsverhalten des Turboladers iso-
liert zu untersuchen. Die Drallerzeugung basiert auf der Umlenkung
Tabelle ₅.₃: Vorleitprofile zur Erzeugung unterschiedlicher Verdichteranströmungen
Variable Variation Ausführungen Kurzbezeichnung
Drall Anstellwinkel ± ₂₂,₅°, ± ₃₅°, ±₄₅° DE
Turbulenzgrad Stegbreite ₂mm, ₀,₃mm TG
Geschwindigkeitsgrad. Orientierung ₀°, ₉₀°, ₁₈₀°, ₂₇₀° GG
Dean-Wirbel Anstellwinkel /
Orientierung
₃₅°, ₄₅°
₀°, ₉₀°, ₁₈₀°, ₂₇₀°
DN
der Strömung mittels angestellter Tragflächenprofile. Zur Erzeugung
eines Geschwindigkeitsprofils sind Querstreben mit ansteigendem Ab-
stand in das Vorleitprofil eingelassen. Der Turbulenzgrad wird mit Strö-
mungsgittern unterschiedlicher Maschenweite variiert. Da die Verdich-
teranströmung eines im Fahrzeug verbauten Abgasturboladers sehr
unterschiedliche Eigenschaften aufweisen kann, wurden auch kombi-
nierte Vorleitprofile zur Erzeugung der charakteristischen, gegenläu-
figen Dean-Wirbel entwickelt. Diese treten hauptsächlich nach ₉₀°-
Strömungsumlenkungen auf und spielen somit auch beim Turbola-
der eine Rolle. Alle Vorleitprofile weisen einen Außendurchmesser von
₄₃,₇mm bei einer Wandstärke von ₁,₀₅mm auf. Sie fügen sich wand-
bündig in das gerade Anströmrohr ein. Die Tiefe der Profile beträgt
₃₀mm. ZurbesserenVergleichbarkeitderMessungen istdieVersperrung
zwischen den einzelnen Vorleitprofilen, mit Ausnahme derer mit ange-
stellten Tragflächenprofilen, konstant. Die Vorleitprofile sind mittels
selektivem Lasersinterverfahren aus dem Polyamid PA ₂₂₀₀ hergestellt
[₁₆₆].
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Drallerzeuger
In Anlehnung an die Arbeit von Iserland [₁₆₇] zur Umlenkung des Trieb-
werkstrahls von Flugzeugen bestehen die Drallerzeuger (DE) aus ₈ kreis-
förmig,mittig imRohrangeordneten, geradenNACA-Tragflächenprofilen
mit einer relativen Dicke t von ₁₀% (NACA ₀₀₁₀ [₁₆₈]) (Abb. ₅.₁₂). Die
Sehnenlänge s beträgt am größten Radius des Rohrquerschnitts ₂₅mm
und nimmt zu kleineren Radien hin ab. In der Mitte des Profils ist ent-
sprechend des Nabendurchmessers des Verdichterlaufrads ein Zylinder
mit ₁₂mm Durchmesser angebracht. Zur Reduzierung des Strömungs-
widerstands ist der Zylinder am Staupunkt abgerundet. Abströmseitig
läuft er mit einer Steigung von ₁₈° kegelförmig auf einen Durchmesser
von ₄mm zu.
Die Berechnung der Sehnenlängenverteilung entlang des Querschnitt-
radius r basiert auf einem Vorleitprofil mit nicht angestellten Tragflä-
chenprofilen. Die Querschnittsflächewird hierfür in infinitesimal kleine
Kreissegmente unterteilt:
dASeg = pi
(
r2 − (r − dr)2
)
(₅.₁)
Für die Kreisfläche des Segments am Außenradius ra folgt:
ASeg,ra = pi
(
r2a − (ra −∆r)2
)
(₅.₂)
Die in den Kreissegmenten eingeschlossene Fläche eines Profilsegments
entspricht einem Trapez. Für die Fläche aller Profilsegmente z gilt:
dAProfil =
1
2
(sr + sr−1) t z dr (₅.₃)
Die in der Kreisfläche am Außenradius eingeschlossene Fläche wird mit
einem Rechteck angenähert:
AProfil,ra = t sra z∆r (₅.₄)
Somit ergibt sich fürdieVersperrung des Kreissegments amAußenradius
ϕra:
ϕra =
AProfil,ra
ASeg,ra
(₅.₅)
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Bei konstanter Versperrung entlang des Querschnittsradius gilt:
AProfil,r = ϕraASeg,r (₅.₆)
Daraus folgt für die Sehnenlänge:
sr−1 = 2ϕra
ASeg,r
z∆r
− sr (₅.₇)
Bei der Berechnung der Gesamtversperrung des Rohrquerschnitts ϕ
muss der Zylinder in der Rohrmitte berücksichtigt werden:
ϕ =
AProfil + AZylinder
AKreis
=
(
ra∑
ri
1
2
(sr + sr−1) t z∆r + pi r2i
)
1
pi r2a
(₅.₈)
Die Versperrung des nicht angestellten Drallerzeugers beträgt ₀,₃₁.
Zur Bestimmung verschiedener Drallerzeuger mit unterschiedlichen
Anstellwinkeln werden die Tragflächenprofile entlang ihres Flächen-
schwerpunktes gedreht. In der weiteren Arbeit sind die Anstellwinkel
± ₂₂,₅°,± ₃₅° und±₄₅° berücksichtigt. PositiveAnstellwinkel erzeugen
einen Gleichdrall zur Rotationsrichtung des Laufrads, negativeWinkel
führen zu einem Gegendrall.
∅
₄₃
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Abbildung ₅.₁₂: Drallerzeuger mit ₀°-Anstellwinkel. Dimensionen in mm.
Turbulenzgitter
Zur Erzeugung unterschiedlicher Turbulenzgrade wurden zwei unter-
schiedliche Turbulenzgitter ausgelegt (Abb. ₅.₁₄). Wie der Drallerzeuger
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mit ₀°-Anstellwinkel weisen beide Gitter eine Versperrung von ₀,₃₁ auf.
Die Positionierung im Rohr erfolgt ₅mm nach dem Rohranfang.
Für das Turbulenzgitter ₁ (TG₁) wurdenN = 3 horizontale und vertika-
le Streben gewählt. Diese sind gleichmäßig über den Rohrquerschnitt
verteilt. Die Position yn der Strebe n berechnet sich aus:
yn =
n 2 ra
N + 1
mit n = 1 . . . N (₅.₉)
Zwischen der Länge einer Strebe ln und dem Außenradius gilt der Zu-
sammenhang (Abb. ₅.₁₃):
r2a = (ra − yn)2 +
(
ln
2
)2
(₅.₁₀)
Daraus folgt:
ln = 2
(
2 ra yn − y2n
) 1
2 (₅.₁₁)
Für die mittlere Gesamtlänge L aller Streben gilt:
L = 2
N∑
1
ln (₅.₁₂)
Die Fläche einer Strebe entspricht näherungsweise einem Rechteck der
LängeLmitder Stegbreite ld. Bei derBerechnungderFlächealler Streben
müssen dieN 2 Kreuzungspunkte berücksichtigt werden:
AStreben = L ld −N 2 l2d (₅.₁₃)
ra
1
2
ln
ra − yn
yn
Abbildung ₅.₁₃: Geometrische Verhältnisse einer Strebe im Rohrquerschnitt
₇₆
₅.₁ Abgasturboladerprüfstand
Bei konstanter Versperrung gilt für die Fläche der Streben analog zu
Gleichung (₅.₆):
AStreben = ϕAKreis = ϕpir
2
a (₅.₁₄)
Daraus folgt mit Gleichung (₅.₁₃):
L ld −N 2 l2d = ϕpir2a (₅.₁₅)
Die Stegbreite berechnet sich somit aus:
ld =
L−√L2 − 4N 2 ϕpi r2a
N 2
(₅.₁₆)
Die zweite Lösung der quadratischen Gleichung liefert ein ungültiges
Ergebnis, da die Stegbreite größer als die Maschenweite lw ist.
Das so ausgelegte Turbulenzgitter (TG₁) besitzt eine Stegbreite von ₂mm
bei einer Maschenweite von ₁₀,₄mm.
lw
ld
ld
(a) TG₁
5
30
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Abbildung ₅.₁₄: Dimensionen der Turbulenzgitter in mm
Das Turbulenzgitter ₂ (TG₂) besteht aus einem Edelstahlgeflecht mit
einem Drahtdurchmesser von ₀,₃mm. Dieses Gitter weist bei gleicher
Versperrung eine deutlich geringere Maschenweite von ₁,₄₅mm auf. Zur
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Fertigung wird das Profilrohr zweigeteilt gedruckt. Die beiden Hälften
trennen sich an der Stelle, an der das Drahtgeflecht positioniert ist, auf.
Drahtstifte dienen der Befestigung des Geflechts und der Verbindung
der Rohrstücke. Für einen besseren Halt ist das Drahtgeflecht zusätzlich
eingeklebt.
Geschwindigkeitsgradientengitter
DasGeschwindigkeitsgradientengitter (GG) ist nachderArbeit von Cock-
rell und Lee [₁₆₉] für parabolische Geschwindigkeitsprofile ausgelegt
(Abb. ₅.₁₅). Diese baut auf der Methode nach Owen und Zienkiewicz
[₁₇₀] auf. Grundlage für die Berechnung der n-ten Strebenposition yn
ist:
z + 1
z
(
yn
2 ra
) 1
z
=
2
(
2 +K0 − ldlp
)(
1− ldlp
)2
−K
2
(
2 +K0 − ldlp
)(
1− ldlp
)2 (₅.₁₇)
mit
K =
(
2− ld
lp
)[(
ld
lp
)2
−K0
(
1− ld
lp
)2]
(₅.₁₈)
Die Gleichung wird iterativ für yn ∈ [0, 2ra] nach der Strebenteilung lp
gelöst. Für die jeweils nachfolgende Strebe gilt:
yn+₁ = yn + lp mit y₁ = 0 (₅.₁₉)
Da im Gegensatz zu den Turbulenzgittern nur horizontale Streben und
somit keine Kreuzungspunkte vorhanden sind, vereinfacht sich die Be-
rechnung der Versperrung:
ϕ =
AStreben
AKreis
=
L ld
pi r2a
(₅.₂₀)
Zur Lösung von Gleichung (₅.₁₇) müssen der Widerstandskoeffizient
K0 und der Skalierungsfaktor der Parabel z vorgegeben werden. Nach
Cockrell und Lee [₁₆₉] gilt:
z = 1 +
2
K0
(₅.₂₁)
₇₈
₅.₁ Abgasturboladerprüfstand
DieWahl vonK0 beeinflusst die Versperrung maßgeblich. Ein gewählter
Wert von ₀,₂₅ führt zu z = ₉ und bei einem Strebendurchmesser von
₁mmzuϕ = ₀,₃₁. DasGradientengitterweist jedoch imVergleich zu z = 5
trotz gleicher Versperrung eine deutlich geringere Teilung bei hohen
yn-Werten auf. Dies lässt auf kleinere Geschwindigkeitsgradienten in der
resultierenden Strömung schließen. Daher wurde der niedrigere z-Wert
bei der Auslegung festgelegt.
ld lw
0°
90°
180°
270°
lp
Richtungsvektor
Verdichterauslass
Abbildung ₅.₁₅: Dimensionen und Orientierung des Gradientengitters
Wie die Turbulenzgitter ist auch das Gradientengitter ₅mm nach dem
Rohranfang angebracht. Zur Fertigung wurde das Rohrmit Stützstruktu-
ren zur Aufnahme der Querstreben gedruckt. Die aus Einmal-Injektions-
kanülen aus Chrom-Nickel-Stahl bestehenden Streben sind nachträglich
eingefügt und verklebt. Da Kanülendurchmesser von ₁mm nicht der
Norm DIN EN ISO ₇₈₆₄ [₁₇₁] entsprechen und somit nicht erhältlich
sind, wurde die nächstkleinere Größe verwendet. Der Durchmesser von
₀,₉mm führt zu einer theoretischen Versperrung von ₀,₃₀. Die Stütz-
strukturen an den Enden der Kanülen gleichen dies jedoch wieder aus.
Da das Gradientengitter nicht rotationssymmetrisch ist, muss die Ein-
baurichtung vor dem Laufrad berücksichtigt werden. Hierfür wird der
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Richtungsvektor des Gradientengitters in Richtung zunehmender Stre-
benteilung definiert. In der ₀°-Position ist er zum Richtungsvektor des
Verdichterauslasses gegenorientiert. Die weiteren in dieser Arbeit un-
tersuchten Positionen sind im Uhrzeigersinn mit Blickrichtung auf das
Verdichterlaufrad ₉₀°, ₁₈₀° und ₂₇₀° (Abb. ₅.₁₅).
Kombinierte Vorleitprofile
Strömungsumlenkungen in Rohren verursachen Sekundärströmungen
mit zwei gegenläufigenWirbeln (Abschnitt ₃.₂). Das Rotationszentrum
derWirbel ist dabei aus der Rohrmitte parallel verschoben. [₁₂, ₉₅] Zur
Erzeugung dieser Dean-Wirbel bei gerader Anströmung wurden zwei
grundlegende Varianten ausgelegt (Abb. ₅.₁₆).
Das erste Dean-Vorleitprofil (DN₁) besteht aus zwei, durch eineWand
voneinander getrennten Kammern. In beiden Kammern sind Drallerzeu-
ger mit betragsmäßig gleichen Anstellwinkeln aber gegensätzlicher Ori-
entierung angebracht. Die Mittelpunkte der Tragflächenprofile sind um
₈,₄mm aus dem Rohrmittelpunkt parallel zur Trennwand verschoben.
Das Dean-Vorleitprofil ₁ wurde in zwei Ausführungen mit einem Anstell-
winkel von ₃₅° und ₄₅° gefertigt. Wie beim Geschwindigkeitsgradienten-
gitter istdieOrientierungdesVorleitprofils relativ zumVerdichterauslass
zu berücksichtigen. Die Position, in der die Zentren der Tragflächen-
profile parallel in Richtung des Verdichterauslassvektors verschoben
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Abbildung ₅.₁₆: Vorleitprofile zur Erzeugung von Dean-Wirbeln in der ₀° Position
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sind, wird als ₀° definiert. Positive Rotationen erfolgen, mit Blick auf
das Laufrad, im Uhrzeigersinn.
In der zweiten Variante (DN₂) sind die Tragflächenprofile um ein ge-
meinsames Zentrum im Rohrmittelpunkt angebracht. In einer Hälfte
sind sie mit ₃₅°, in der anderen mit - ₃₅° angestellt. Zusätzlich ist ein
Geschwindigkeitsgradientengitter ₂,₅mm nach dem Rohranfang ange-
bracht. Die Orientierung des Profils istwie beim reinen Gradientengitter
definiert.
₅.₁.₆ Variation der Anströmung mit Umlenkung
Die Variation der Anströmung des Laufrads im originalen Verdichterge-
häuse in Abschnitt ₆.₆ wird mit Vorleitprofilen, die über einen Gehäuse-
aufsatz am Verdichtereinlass fixiert sind, realisiert (Abb. ₅.₁₇).
Schlauchanschluss Vorleitprofil Gehäuseaufsatz
Abbildung ₅.₁₇: Drallerzeugung vor der Umlenkung des Verdichters
Der Aufsatz ist von außen an das Einlassrohr geklemmt. Der Frisch-
luftschlauch wird mit Schlauchschellen am Aufsatz befestigt. Da der
Rohrdurchmesser am Gehäuseeinlass größer als auf Höhe des Laufrads
ist, sind andere Vorleitgeometrien als beim geraden Anströmrohr not-
wendig. Die Vorleitprofile weisen einen Durchmesser von ₆₂,₃mm bei
₄₀mm Tiefe auf. Hierfür wurden Drallerzeuger mit vier ₆₄₁₂-NACA-
Tragflächenprofilen und einem Anstellwinkel von ± ₃₀° konstruiert.
Die Profile sind am Außenradius angebracht und vereinigen sich zum
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Rohrmittelpunkt. Im Gegensatz zu den kleineren Drallerzeugern besit-
zen sie keinen Innenzylinder.
₅.₂ LDA-Prüfstand
DieVermessungderdurchdieVorleitprofileerzeugtenGeschwindigkeits-
verteilungen erfolgte mit Hilfe eines Laser Doppler Anemometers [₁₇₂].
Die direkte Messung am Turboladerprüfstand ist jedoch aufgrund der
verhältnismäßig langen Messzeit und des begrenzten Bauraums nicht
möglich. Daher wurde die gerade Anströmgeometrie mit den Vorleitpro-
filen auf einem separaten Prüfstand von einemHilfsgebläse durchströmt
(Abb. ₅.₁₈).
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Abbildung ₅.₁₈: Vermessung der Strömungsbedingungen nach den Vorleitprofilen
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Messtechnik
Die Laser-Doppler-Anemometrie (LDA) ermöglicht die nicht-invasive,
optische Messung der örtlichen Momentangeschwindigkeit in einem
Strömungsfeld. Die Strömung wird dabei mit kleinen Streuteilchen
(Seedingpartikel) versetzt. Im Falle eines Zweistrahl-LDA-Systems wer-
den zwei örtlich getrennte Laserstrahlen gleicher Intensität auf den
Messpunkt fokussiert. Im Überschneidungsbereich interferieren die
sich kreuzenden Laserstrahlen und bilden so das Messvolumen. Um
die Strömungsrichtung der Partikel bestimmen zu können, sind die
Laserstrahlen frequenzverschoben. Es entsteht ein bewegtes Interferenz-
streifenmuster. Die mit der Strömung durch das Messvolumen getra-
genen Partikel streuen das Licht. Dabei ist die Frequenz der durch die
Interferenzstreifen bedingten Intensitätsschwankungen des Streulichts
proportional zur Partikelgeschwindigkeit und, aufgrund des Doppler-
Effekts, zur Richtung. Durch Integration derMomentangeschwindigkeit
kann die zeitlich gemittelte Strömungsgeschwindigkeit bestimmt wer-
den. [₁₇₂, ₁₇₃]
Messsystem
Der verwendete Laser ist ein luftgekühlter ₃₀₀mW Argon-Ionen-Laser
vom Typ Stellar-Pro-L (Modu-Laser). Die Transmitterbox FiberFlow
(Dantec Dynamics) trennt den Laserstrahl in zwei Strahlen derWellen-
länge ₅₁₄,₅ nm und ₄₈₈nm auf. Dies ermöglicht die simultane Vermes-
sung zweier Geschwindigkeitskomponenten mit einer Zweikomponen-
tensonde (Dantec Dynamics). Die Brennweite beträgt ₁₆₀mm. Beide
Laserstrahlen werden wiederum in zwei Strahlen gleicher Intensität
aufgeteilt, wobei einer geringfügig frequenzverschoben wird. Die De-
tektion des Streulichts erfolgt mit dem Spektrumanalysator BPA P₈₀
(Dantec Dynamics). Die BSA Flow Software v₅.₂₀ dient der Datenaufbe-
reitung (Dantec Dynamics). Die ₀,₉µm Seedingpartikel werden über
den PIVpart₄₅ Seedinggenerator (PIVTec) nach dem Hilfsgebläse in die
Strömung eingebracht. Zur automatisiertenVermessung allerMesspunk-
te wird die Sonde mit einer Traverse verfahren (Isel).
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Messdurchführung
Die Strömungsgeschwindigkeit vor dem Verdichterlaufrad liegt bei gera-
der Anströmung ohne Vorleitprofil zwischen ₁₅m/s und ₁₀₁m/s. Dies
entspricht einer Reynoldszahl zwischen ₄₄₀₀₀ und ₂₉₆₀₀₀ und einem
Volumenstrom von ₂₀ l/s und ₁₃₈ l/s bzw. einem Massenstrom von
₀,₀₂₄ kg/s und ₀,₁₆ kg/s. Das Hilfsgebläse des Prüfstands liefert un-
gedrosselt einen maximalen Massenstrom von ₀,₀₉₃ kg/s. Dieser verrin-
gert sich inAbhängigkeitderVersperrungderVorleitprofile. Daherwurde
der Massenstrom auf ₀,₀₄₄ kg/s (mit Ausnahme von DN₂ (₀,₀₃₇ kg/s))
begrenzt. Dies entspricht einer mittleren Strömungsgeschwindigkeit
von ₂₈m/s und einer Reynoldszahl von ₇₅₀₀₀.
Bei den Drallerzeugern und Turbulenzgittern wurde ein Viertel des
rotationssymmetrischen Strömungsprofils an ₁₀₁ Punkten vermessen
(Abb. ₅.₁₉). Die Messebene befindet sich lm = 37,5mm hinter dem
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Abbildung ₅.₁₉:Messpunkte der LDA-Messung im Viertel- und Vollkreis
Vorleitprofil außerhalb der Anströmgeometrie. Bei Profilen mit Ge-
schwindigkeitsgradientengitter weist das Strömungsprofil eine Achsen-
symmetrie auf. In diesem Fall wurde das halbe Profil mit ₁₉₂ Mess-
punkten vermessen. Aufgrund der Größe der Sonde liegt die Messebene
in diesem Fall lm = 40mm hinter dem Vorleitprofil. Bei den Profilen
zur Erzeugung von Dean-Wirbeln ist die Vermessung des vollständi-
gen Strömungsprofils mit ₃₆₄ Messpunkten in lm = 42,5mm Abstand
notwendig.
Die Messzeit pro Messpunkt beträgt ₆₀ s. Die Messgenauigkeit liegt
somit bei einem mittleren Turbulenzgrad von ₁₀% beim ±₀,₀₅m/s.
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Da das Messsystem nur die gleichzeitige Messung von zwei Geschwin-
digkeitskomponenten erlaubt, wurde jedes Strömungsprofil zweimal
mit jeweils verschiedenen Sondenpositionen unter ansonsten gleichen
Bedingungen vermessen. Dies ermöglicht die Bestimmung der zeitlich
gemittelten Strömungsgeschwindigkeit in alle drei Raumrichtungen.
₈₅

Kapitel ₆
Charakterisierung des Abgasturboladers
imOriginalzustand
Ausgangspunkt der Untersuchungen ist die aerodynamische und akus-
tische Charakterisierung des Abgasturboladers im Originalzustand.
Die Ansaugung des Verdichters weist dabei neben Krümmungen in
der Schlauchführung eine ₁₀₅°-Umlenkung vor dem Laufrad auf (Ab-
schnitt ₅.₁). Die Anströmung der Turbine erfolgt mit Ausnahme von
Abschnitt ₆.₃ mit kontinuierlichemMassenstrom ohne Druckpulsatio-
nen.
₆.₁ Verdichterkennfeld
Das Verdichterkennfeld des Turboladers ist in Abhängigkeit von Druck-
und Durchflusszahl für die Kennlinien konstanter Drehzahl bei ₈₀₀₀₀
min−₁, ₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀min−₁ in Abb. ₆.₁ dargestellt. Die Be-
triebspunkte, an denen die höchsten Durchflusszahlen erreicht werden,
entsprechen dem ungedrosselten Zustand des Verdichters, d. h. bei
vollständig geöffnetem Auslassventil (₁₀₀%). Höhere Durchflusszahlen
können von der Druckluftversorgung nicht bereitgestellt werden. Der
Turboladerwirkungsgrad sinkt in diesem Bereich bereits gegenüber den
benachbarten Betriebspunkten ab. Der Verdichter nähert sich folglich
der theoretischen Stopfgrenze an (Abschnitt ₃.₁.₂).
MitzunehmenderDrosselungundTurboladerdrehzahl steigendieDruck-
zahl und derWirkungsgrad erwartungsgemäß an. DerWirkungsgrad
erreicht sein Maximum bei einer Durchflusszahl zwischen ₀,₁₃ und ₀,₁₄
(₈₀% Ventilöffnung) und fällt anschließend ab. An diesem Punkt flacht
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auch der Verlauf der Druckzahl ab. Dennoch steigt die Druckzahl bis
zum Erreichen der Pumpgrenze weiter an (₅₀% Ventilöffnung). Der
Wirkungsgrad ist an dieser Stelle jedoch minimal.
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Abbildung ₆.₁: Verdichterkennfeld und Wirkungsgrad des Turboladers mit ₁₀₅°-
Umlenkung bei ₈₀₀₀₀min−₁, ₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀min−₁
₆.₂ Schallabstrahlung
Das Betriebsverhalten des Abgasturboladers eines Pkws ist von dynami-
schen Änderungen der Betriebspunkte innerhalb des gesamten Kenn-
felds geprägt. Folglich spielt die Schallabstrahlung dieser instationären
Zustände eine große Rolle. Zur Bestimmung der Einflussfaktoren der
₈₈
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Schallabstrahlung sind jedoch auch Untersuchungen stationärer Be-
triebspunkte notwendig.
Stationäre Betriebspunkte
Abb. ₆.₂ zeigtdenA-bewerteten Schalldruckpegel bei einerDrehzahl von
₁₂₀₀₀₀min−₁ im Betriebspunkt des maximalen Turboladerwirkungs-
grads. Der Gesamtschalldruckpegel beträgt ₈₄ dBA. Der Breitbandanteil
steigt bis zu einer Frequenz von ₃ kHz kontinuierlich an und fällt in
Richtung höherer Frequenzen wieder ab. Dies ist auf die A-Bewertung
zurückzuführen.
Imniederfrequenten Bereich bis ₃₀₀Hz zeigen sich zwei Peaks bei ₃₅Hz
und ₆₇Hz. Diese treten imBeschleunigungsspektrumanderWelle nicht
auf (Abb. ₆.₃). Sie sind durch stehende Wellen bedingt, die sich im
schallarmen Raum ausbilden, sogenannte Raummoden (Rm) [₂₄].
Die Peaks bei ₄₀₆Hz und ₈₁₂Hz sind die durch „oil whirl“ und „oil whip“
hervorgerufenen Konstanttöne (Kt) (Abschnitt ₃.₁.₂). Die Schwingungen
derWelle sind daher auch im Beschleunigungsspektrum deutlich aus-
geprägt. Der genaue Nachweis hierfür ist im nachfolgenden Abschnitt
erläutert.
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Abbildung ₆.₂: Schalldruckpegel desTurboladersmit ₁₀₅°-Umlenkung ammaximalen
Wirkungsgrad (₈₀% Ventilöffnung) bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
₈₉
₆ Charakterisierung des Abgasturboladers im Originalzustand
Kt 1
Kt 2
Dz
BffS
BffV
BffT
Abbildung ₆.₃: Beschleunigungspegel an der Welle des Turboladers mit ₁₀₅°-
Umlenkung am maximalenWirkungsgrad (₈₀% Ventilöffnung) bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
Aufgrund der Restunwucht des Laufzeugs hebt sich der zur Drehzahl
(Dz) korrespondierende Peak bei ₂ kHz deutlich vom Breitbandanteil
ab. Dies trifft auch auf die Blattfolgefrequenz der mit ₈ Schaufeln gefer-
tigten Turbine (BffT) bei ₁₆ kHz zu. Der Verdichter sorgt aufgrund seiner
₆ kleinen und ₆ großen Schaufeln sowohl bei der ₆-fachen (BffS) als
auch ₁₂-fachen Drehzahl (BffV) für eine tonale Schallabstrahlung. Dies
entspricht ₁₂ kHz und ₂₄ kHz. Der Peak bei ₄,₇ kHz kann zu diesem
Zeitpunkt nicht zugeordnet werden. Hierfür wird auf die nachfolgenden
Kapitel verwiesen.
Im Bereich von ₂,₄ kHz und ₃,₆ kHz zeigt sich im Schallspektrum eine
breitbandige Erhöhung. Diese tritt im Beschleunigungsspektrum nicht
auf. Es wird daher angenommen, dass es sich um strömungsbeding-
te Schallabstrahlung handelt. Dies wird durch die Tatsache gestützt,
dass sich der Breitbandanteil mit zunehmender Drosselung im Bereich
von ₁ kHz und ₁₀ kHz und insbesondere zwischen ₂,₄ kHz und ₃,₆ kHz
deutlich erhöht (Abb. ₆.₄). Die einsetzenden Strömungsablösungen am
Laufrad sorgen für eine Schallabstrahlung, die die unwuchtbedingte,
tonale Komponente bei starker Drosselung nahezu vollständig maskiert.
Folglich steigt auchderGesamtschalldruckpegel mit zunehmenderDros-
selung deutlich an (Tabelle ₆.₁). Das Strömungsrauschen ist somit im
Frequenzbereich, in dem die Hörschwelle des menschlichen Gehörs am
niedrigsten ist, dominant.
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Abbildung ₆.₄: Schallabstrahlung des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung bei ₁₂₀₀₀₀
min−₁ und verschiedenen Drosselzuständen
Zudem ist auffällig, dass der Peak bei ₄,₇ kHz vollständig verschwindet.
Da die Durchflusszahl und damit die Strömungsgeschwindigkeit im
gedrosselten Zustand abnimmt, wird die Schallabstrahlung der tonalen
Komponenten möglicherweise durch hohe Geschwindigkeiten angeregt.
Demgegenüber steht, dass sich der Peak bei ₁₀₀% Ventilöffnung nur
sehr geringfügig vom Strömungsrauschen absetzt.
Tabelle ₆.₁: Gesamtschalldruckpegel in dBA des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung in
Abhängigkeit von Drehzahl und Drosselgrad
n in min-₁ ₁₀₀% ₉₀% ₈₀% ₇₀% ₆₀% ₅₀%
₁₂₀₀₀₀ ₈₅,₃ ₈₅,₅ ₈₃,₆ ₉₁,₁ ₉₂,₈ ₉₅,₆
₁₀₀₀₀₀ ₈₂,₅ ₈₁,₇ ₈₀,₀ ₈₉,₅ ₈₈,₇ ₉₁,₄
₈₀₀₀₀ ₇₇,₀ ₇₇,₆ ₇₇,₇ ₈₅,₉ ₈₅,₈ ₈₅,₄
Auch im ungedrosselten Zustand steigt der Gesamtschalldruckpegel
gegenüber dem Betriebspunkt mit maximalemWirkungsgrad an.
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Die Schallabstrahlung des Turboladers steht somit im direkten Zusam-
menhang zur Effizienz. Allerdings ist der Anstieg weitaus geringer als
im gedrosselten Fall. Im Frequenzbereich zwischen ₁,₄ kHz und ₂,₄ kHz
zeigt sich eine zusätzliche breitbandige Schalldruckpegelerhöhung mit
einem tonalen Peak bei ₁,₆ kHz.
Neben dem Drosselzustand ist der Gesamtschalldruckpegel stark von
der Drehzahl des Turboladers abhängig. Steigt die Drehzahl um ₂₀₀₀₀
min−₁ erhöht sich der Gesamtschalldruckpegel um ₃dBA bis ₄ dBA. Es
zeigt sich, dass dies hauptsächlich auf eine Erhöhung der breitbandigen
Schallabstrahlung über den gesamten Frequenzbereich zurückzuführen
ist (Abb. ₆.₅). Die Amplituden der tonalen Komponenten verändern
sich hingegen nur geringfügig. Auch dies stützt die Annahme, dass der
Breitbandanteil strömungsbedingt ist.
Wie zu erwarten, verschieben sich der unwuchtbedingte Peak und die
Blattfolgefrequenzen mit abnehmender Drehzahl zu niedrigeren Fre-
quenzen. Während die Blattfolgefrequenz BffV bei ₁₂₀₀₀₀min−₁ mit
₂₄ kHz bereits außerhalb des Hörbereichs liegt, ist sie bei ₈₀₀₀₀min−₁
mit ₁₆ kHz noch wahrnehmbar. Somit kann die tonale Komponente bei
dynamischen Drehzahländerungen, wie sie beispielsweise bei Beschleu-
nigungen auftreten, eine Rolle spielen. Dies gilt im Besonderen für die
Blattfolgefrequenz BffS. Sie tritt bei ₈₀₀₀₀min−₁ bei ₈ kHz auf und er-
reicht erst bei einer Drehzahl von ₁₆₀₀₀₀min−₁ die Hörschwelle. Somit
ist sie nahezu in jedem Betriebspunkt wahrnehmbar.
Dynamische Betriebspunktänderungen
AmBetriebspunktdesWirkungsgradmaximums tretendiedurch Schwin-
gungen derWelle in der Öllagerung hervorgerufenen Konstanttöne bei
₄₀₆Hz und ₈₁₂Hz auf. In Abhängigkeit von Drehzahl und Frequenz
heben sich die Peaks jedoch nur geringfügig vom Strömungsrauschen
ab (Abb. ₆.₆). Der drehzahlunabhängige Charakter der Konstanttöne ist
nur zu erahnen. Anders verhält es sich beim Beschleunigungspegel an
derWelle (Abb. ₆.₇). Beide tonalen Komponenten zeigen sich deutlich
im niederfrequenten Bereich. Im unteren Drehzahlbereich ist eine leich-
te Drehzahlabhängigkeit erkennbar, ab ₁₀₀₀₀₀min−₁ ändern sich die
Frequenzen nicht mehr. Da beide Konstanttöne unterhalb der geraden
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Abbildung ₆.₅: Schallabstrahlung des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung bei verschie-
denen Drehzahlen und Drosselzuständen
Drehzahllinie liegen,werdendiese auch als subsynchrone Schwingungen
bezeichnet [₁₇₄]. Neben dem Konstantton ₂ zeigt sich ab ₇₀₀₀₀min−₁
eine um ca. ₁₂₀Hz verschobene, weitere tonale Komponente, die dem
Verlauf der beiden anderen Subsynchronen ähnelt. Dies deutet auf eine
zusätzliche Schwingungsform derWelle hin.
Ab ₁₁₀₀₀₀min−₁ treten zwei weitere tonale Komponenten auf. Die Ver-
läufe entsprechen denen der Drehzahl, jedoch sind beide Geraden um
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Abbildung ₆.₆: Schalldruckpegel beim Hochlauf des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenk-
ung bei ₈₀% Ventilöffnung bis ₂₄ kHz (oben) und ₁₀ kHz (unten)
±₄₂₀Hz parallelverschoben. Der Frequenzunterschied entspricht ex-
akt der Frequenz des ersten Konstanttons. Es handelt sich somit um
eine Superposition beider Schwingungsformen [₈₅]. Dieses Verhalten
tritt auch im ungedrosselten Zustand auf (Abb. ₆.₇a). Die Amplitude der
tonalen Komponente unterhalb des Drehzahlpeaks ist dabei gegenüber
dem Zustand bei ₈₀% Ventilöffnung erhöht. Dies verursacht somit den
zusätzlichen Peak bei ₁,₆ kHz im Schallspektrum (Abb. ₆.₄).
Im mittleren Frequenzbereich hebt sich der bisher nicht zugeordnete
Peak bei ₄,₇ kHz vor allem im Campbell-Diagramm des Schalldruckpe-
gels bei ₈₀%Ventilöffnung ab. Er tritt abeinerDrehzahl von ₁₁₅ ₀₀₀kHz
mit einerAmplitude von ₅₉dBA auf. Die Frequenz ändert sichmit zuneh-
menderDrehzahl nurgeringfügig. Allerdings steigt der Schalldruckpegel
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Abbildung ₆.₇: Beschleunigungspegel an derWelle beim Hochlauf des Turboladers
mit ₁₀₅°-Umlenkung
bis zu ₇₅ dBA bei ₁₄₀₀₀₀min−₁ an und bleibt anschließend konstant.
Der Peak ist auch im Campbell-Diagramm des Beschleunigungspegels
an derWelle bei gleichem Drosselzustand erkennbar. Bei ₁₀₀% Ventil-
öffnung tritt er nicht auf.
Im hochfrequenten Bereich zeigen die linearen Verläufe deutlich die
Drehzahlabhängigkeit der Blattfolgefrequenzen. Der durch die Zwei-
teilung der Verdichterschaufeln angeregte Peak der ₆-fachen Drehzahl
tritt dabei besonders hervor. Er ist über nahezu den gesamten Dreh-
zahlbereich deutlich erkennbar. Die Amplituden der beiden anderen
Blattfolgefrequenzen sind im unteren Drehzahlbereich relativ gering.
₉₅
₆ Charakterisierung des Abgasturboladers im Originalzustand
Sie sind somit nur immittleren Drehzahlbereich von Bedeutung, da ihre
Frequenzen bei hohen Drehzahlen außerhalb des Hörbereichs liegen.
₆.₃ Pumpen
Die Überschreitung der Pumpgrenze des Verdichters sorgt sowohl für
aerodynamische als auch aeroakustische instabile Betriebszustände.
Abb. ₆.₈ zeigt den Verlauf des Druckverhältnisses über dem Verdich-
termassenstrom bei einer Beschleunigungsfahrt, bestehend aus einem
Hochlauf aus dem Stand auf ₁₄₅ ₀₀₀min−₁, kurzer Haltezeit und an-
schließendem Abbremsen. Die Anströmung der Turbine erfolgte mit
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Abbildung ₆.₈:Auswirkungen des Pumpens auf das Betriebsverhalten desVerdichters
gepulstem Abgasstrom bei einer Nockenwellendrehzahl von ₅₅₀min−₁
und einer Auslassventilöffnung von ₄₅%.
DaderDruckverlusteinerRohrströmungquadratischmitder Strömungs-
geschwindigkeit zunimmt [₁₈], steigt auch das Druckverhältnis beim
Hochlauf quadratisch an. Mit zunehmendemMassenstromwird derVer-
lauf unregelmäßiger. Der Verdichter bewegt sich in diesem Bereich nahe
an der Pumpgrenze. Kurz vor Erreichen des maximalen Druckverhältnis-
ses (Punkt ₁) nehmen die Massenstromschwankungen zu. Dies lässt auf
rotierende Ablösungen am Laufrad schließen (Abschnitt ₃.₁.₂). BeimAb-
bremsen des Verdichters tritt eine Hysterese auf. Der Massenstrom fällt
dabei stärker als das Druckverhältnis ab, wodurch der Betriebspunkt die
₉₆
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Pumpgrenze deutlich überschreitet (Punkt ₂). Der einsetzende Pump-
vorgang resultiert in instationärenZuständenmitgroßen Schwankungen
des Massenstroms (Punkt ₃).
Galindo et al. [₉₁] vermuten, dass sich die Hysterese aufgrund des verzö-
gerten Ansprechverhaltens des Turboladers bei Beschleunigungen des
Motors, dem sogenannten Turboloch, einstellt. In dieser Arbeit wird der
Turbolader jedoch ohne Motor betrieben. Zwar weist das verwendete
Regelventil beim Öffnen und Schließen eine Hysterese auf, wahrschein-
licher ist jedoch, dass sich die Hysterese aufgrund der Speicherwirkung
des dem Verdichter nachgeschalteten Systems ausbildet [₅₀, ₆₇] (Ab-
schnitt ₃.₁.₂). Dadurch bleibt der Ladedruck trotz des reduzierten Mas-
senstroms länger stabil.
Der Pumpvorgang ist auch in den zeitlichen Verläufen der Betriebsgrö-
ßen des Verdichters sichtbar (Abb. ₆.₉). Da der Verdichter die Frischluft
beimHochlauf erst ansaugenmuss, sinkt zuerst derAnsaugdruck ab. Das
Druckverhältnis nimmt zu. Durch die Verdichtung steigt anschließend
Π
(a) Druckverhältnis
. m
(b) Verdichtermassenstrom
p
(c) Ladedruck
p
(d) Ansaugdruck
Abbildung ₆.₉: Auswirkungen des Pumpens auf das zeitliche Verhalten der Betriebs-
größen des Verdichters
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der Ladedruck. Der Verlauf des Ladedrucks hinkt dem des Druckverhält-
nisses somithinterher. BeimEinsetzendesPumpenssinddie Schwankun-
gen des Druckverhältnisses und des Ladedrucks verhältnismäßig gering.
Auch dies spricht dafür, dass die Hysterese durch die dämpfendeWir-
kung des nachgeschalteten Systems verursacht wird. Die Schwankungen
des Massenstroms mit positiver Amplitude sind hingegen deutlich aus-
geprägter und sorgen für eine Absenkung des Ansaugdrucks. Es kommt
folglich zu starker lokaler Rückströmung mit hoher Geschwindigkeit in
den Ansaugbereich. Daher ist anzunehmen, dass sich der zurückströ-
mende Massenstrom hauptsächlich aus nicht vollständig verdichteter
Luft innerhalb des Laufrads zusammensetzt. Die bereits verdichtete Luft
der Ladeluftstrecke strömt nur geringfügig zurück. Die Pumpfrequenz
liegt bei ca. ₃,₃Hz.
Das Pumpen des Verdichters beeinflusst auch dessen Schallabstrahlung.
Abb. ₆.₁₀ zeigt den Verlauf des Schalldruckpegels während der Beschleu-
nigungsfahrt. Wie in Abschnitt ₆.₂ erläutert, steigt der Gesamtschall-
druckpegel mit zunehmender Drehzahl während des Hochlaufs an. Da
derVerdichter stark gedrosselt ist, ist die Schallabstrahlung von breitban-
digem Strömungsrauschen dominiert. Das Auftreten des Pumpens zeigt
sich durch deutliche Schwankungen des Schalldruckpegels über den
gesamten Frequenzbereich. Da auch die Drehzahl des Turboladers den
Instabilitäten unterliegt, weisen die tonalen Blattfolgefrequenzen eben-
falls Schwankungen auf. Kurz vor dem Auftreten des Pumpens zeigt sich
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Abbildung ₆.₁₀: Auftreten des Pumpens im Schalldruckpegel bei einer Beschleuni-
gungsfahrt des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung
₉₈
₆.₄ Schubumluftventil undWastegate
zudem ein zur Blattfolgefrequenz der verkürzten Schaufeln um ₁,₂ kHz
verschobener subsynchroner Peak. Während der Beschleunigung des
Laders und des Pumpens tritt die tonale Komponente nicht auf.
Im Spektrum des Schalldruckpegels ist kurz vor dem Auftreten des Pum-
pens (Auswertebereich von ₅,₂₅ s bis ₈,₂₅ s) trotz des hohen Breitband-
anteils ein Peak bei ₁₁₉₀Hz sichtbar (Abb. ₆.₁₁a). Dieser tritt im Zustand
bei ₈₀% Ventilöffnung nicht auf. Die Frequenz entspricht der halben
Turboladerdrehzahl. Da sich der Verdichter zum Ende des Hochlaufs
45%80%
(a) Kurz vor Auftreten des Pumpens
PRS
(b) rotating stall (RS) und Pumpen (R)
Abbildung ₆.₁₁: Schallabstrahlung des Turboladers mit ₁₀₅°-Umlenkung bei ₁₄₅ ₀₀₀
min−₁ nahe der Pumpgrenze
sehr nahe an der Pumpgrenze bewegt, ist davon auszugehen, dass der
Peak auf rotierenden Strömungsablösungen (RS) im Laufrad basiert.
Im Vergleich dazu verschiebt sich der Peak beim Auftreten des Pum-
pens (Auswertebereich von ₈,₈ s bis ₁₀ s) zu einer Frequenz von ₁₇₀₀Hz
(Abb. ₆.₁₁b). Dies entspricht der ₀,₇-fachen Drehzahl. Da der Verdichter
in diesem Bereich bereits deutlich pumpt, ist es unwahrscheinlich, dass
es sich hierbei ebenfalls um rotierende Strömungsablösungen handelt.
Dies widerspricht den Vermutungen von Mendonça et al. [₁₃₀].
₆.₄ Schubumluftventil undWastegate
Sowohl das Schubumluftventil und als auch das Wastegate sind für
die Regelung aktueller Abgasturbolader in Ottomotoren unerlässlich
(Abschnitt ₃.₁.₂). Sie greifen dabei in unterschiedlicher Weise in das
Betriebsverhalten des Turboladers ein. Durch das Öffnen (a = auf) des
₉₉
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Wastegates strömt das Abgas teilweise an der Turbine vorbei. Es wird
weniger Leistung an die Welle übertragen, die Drehzahl des Turbola-
ders nimmt ab (Abb. ₆.₁₂a). Dies steht im direkten Zusammenhang zur
Reduzierung von Massenstrom und Druckverhältnis des Verdichters.
Das Schließen desWastegates (z = zu) hebt alle Betriebsparameter wie-
der an. Beim Öffnen und Schließen des Wastegates entstehen keine
Überschwinger.
Im Gegensatz dazu wird die Drehzahl des Turboladers vom Schubum-
luftventil nicht beeinflusst (Abb. ₆.₁₂b). Aufgrund des Bypasses des
Verdichters nehmen Massenstrom und Druckverhältnis ab. Die gleich-
bleibende Drehzahl ermöglicht jedoch ein schnelles Ansprechen des
Verdichters beim SchließendesMagnetventils. Das schlagartige Schalten
des Ventils erzeugt deutliche Überschwinger des Massenstroms.
Π
z z z
a a a
1.0
1.5
0.5 n 
in
 m
in
‐1
m.
x 105
(a)Wastegate
Π
a
z z z
a a
1.0
1.5
0.5 n 
in
 m
in
‐1
m.
x 105
(b) Schubumluftventil
Abbildung ₆.₁₂: Betriebsverhalten des Turboladers beim Öffnen und Schließen der
Regelventile
Die Drehzahlabhängigkeit des Turboladers vom Öffnungsgrad desWas-
tegates zeigt sich auch in dessen Schallabstrahlung (Abb. ₆.₁₃). Ist das
Wastegate geschlossen, ist der Peak der Drehzahl nur schwach ausge-
₁₀₀
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Abbildung ₆.₁₃: Einfluss desWastegates auf die Schallabstrahlung des Turboladers
mit ₁₀₅°-Umlenkung
prägt. Beim Schließen beschleunigt der Lader kurzzeitig. Die Drehzahl
tritt dadurch deutlich hervor (₂ kHz). Dies macht sich auch in der sub-
jektivenWahrnehmung bemerkbar. Das Rauschniveau bleibt hingegen
verhältnismäßig stabil.
Der Schließvorgang selbst erzeugt jedoch ein kurzfristiges Abfallen des
Schalldruckpegels über den gesamten Frequenzbereich. Möglicherweise
entsteht dabei ein Rückstau des Abgases. Dies zeigt sich auch im Verlauf
des Drucks imAnschluss an die Turbine (Abb. ₆.₁₄). Das Druckniveau ist
bei offenemWastegate höher, da weniger Leistung an dieWelle übertra-
genwird. SchließtdasVentil, schwingtderDruck beimAbsinkenüber. Es
ist anzunehmen, dass dabei die Strömung aufgrund des beim Schließen
entstehenden Druckstoßes blockiert wird. Folglich setzt das durch die
Turbine verursachte Strömungsrauschen kurzzeitig aus. Aufgrund der
p
Abbildung ₆.₁₄: Druckverlauf nach der Turbine beim Schalten desWastegates
₁₀₁
₆ Charakterisierung des Abgasturboladers im Originalzustand
Trägheit des Laufzeugswirkt sich diesesVerhalten nicht auf die Drehzahl
und den Verdichter aus.
Beim Öffnen des Schubumluftventils steigt hingegen die Schallabstrah-
lungdeutlichan (Abb. ₆.₁₅). Die Luft strömtvonderDruckseite zurück in
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Abbildung ₆.₁₅: Einfluss des Schubumluftventils auf die Schallabstrahlung des Turbo-
laders mit ₁₀₅°-Umlenkung
den Ansaugbereich und interagiert mit der Frischluft. Die beeinträchtig-
te Anströmung beeinflusst somit maßgeblich die Schallabstrahlung des
Verdichters. DasÖffnendesVentils zeigt sich auch in einemAnhebender
tonalen Blattfolgefrequenzen. Dabei fällt der Ladedruck ab. Die Turbine
wird jedoch nicht beeinflusst, sodass die übertragene Leistung gleich
bleibt. Der Betriebspunkt des Verdichters wandert entlang der Kenn-
linie zu höheren Massenströmen und kleineren Druckverhältnissen.
Diese Verschiebung des Betriebspunkts erfolgt jedoch nicht instantan.
Der Verdichter muss die zusätzliche Luft erst ansaugen. Da allerdings
der Gegendruck beim schlagartigen Öffnen des Ventils absinkt, wird
überschüssige Energie frei, die in einer kurzzeitigen Drehzahlerhöhung
resultiert. Trotz dieser Betriebspunktänderung fällt der Massenstrom
global gesehen ab, da die Luft im Kreis gefördert wird.
Beim Schließen des Ventils sacken die Drehzahl hingegen ab. Der plötz-
lich einsetzende Gegendruck bremst den Verdichter kurzzeitig. Die
Schallabstrahlung nimmt deutlich ab. Anschließend stabilisiert sich
das Betriebsverhalten wodurch sich die Schallabstrahlung wieder er-
höht. Der Betriebspunkt verschiebt sich wieder in den ursprünglichen
Kennfeldbereich.
₁₀₂
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Die Anströmung des Verdichters beeinflusst sowohl das Betriebsverhal-
ten als auch denWirkungsgrad des Abgasturboladers [₁₃, ₁₄, ₉₂]. Umlen-
kungen vordem Laufrad sorgen für Sekundärströmungenmit sich gegen-
läufig drehendenWirbeln [₁₂]. Abb. ₆.₁₆ zeigt die Absolutgeschwindig-
keit auf Höhe der Laufradvorderkanten. Die Vektoren charakterisieren
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Abbildung ₆.₁₆: Strömungszustände auf Höhe der Vorderkanten des Verdichters in
verschiedenen Betriebszuständen
die Strömungsgeschwindigkeiten innerhalb der x2/x3 Ebene. Die Orien-
tierung entspricht denen der LDA-Messungen in positive x1-Richtung
(Abschnitt ₅.₂). Die Daten wurden mittels Strömungssimulationen mit
₃₂₅₀₀₀ Polyederzellen und dem SST Modell [₁₇₅] erzeugt. Das Simu-
lationssetup umfasst die ₁₀₅°-Umlenkung inklusive der Öffnungen des
Schubumluftventils und der Kurbelgehäuseentlüftung. Am Auslass liegt
Umgebungsdruck an. Der Einlass ist über eine Massenstromrandbeding-
ung definiert. Im ungedrosselten Fall wurde ein Massenstrom von ₀,₁₅₄
kg/s festgelegt. Im gedrosselten Fall liegt derWert ₀,₀₃₃ kg/s an. Dies
entspricht jeweils den Rändern des Kennfelds bei den Durchflusszahlen
₀,₁₇ und ₀,₀₅₆ (vgl. Abb. ₆.₁). Die Luft wird als ideales Gas betrachtet.
Im ungedrosselten Zustand sind die Strömungsgeschwindigkeiten deut-
lich größer als im gedrosselten. Dennoch ist in beiden Fällen ein aus-
geprägter Geschwindigkeitsgradient in x2-Richtung sichtbar. Dieser
entsteht aufgrund der abrupten Umlenkung mit kleinem Innenradi-
us (Abb. ₆.₁₇). Die Strömung löst am Ablösepunkt ab und sorgt somit
₁₀₃
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Abbildung ₆.₁₇: Strömungszustände im ungedrosselten Zustand innerhalb der ₁₀₅°-
Umlenkung in der mittleren Querschnittsebene
für eine Einschnürung des effektiven Strömungsquerschnitts. Die unter-
schiedlichen Strömungsgeschwindigkeiten an der Innen- und Außen-
seite resultieren in einem Druckgradienten. Dieser erzeugt wiederum
Sekundärströmungen über den gesamten Querschnitt. [₁₂]
Die Geschwindigkeiten der Sekundärströmung sind proportional zur Ge-
schwindigkeit in Hauptströmungsrichtung. Im ungedrosselten Zustand
sind deutlich die aus der Literatur bekannten, sich gegenläufig drehen-
den Wirbel sichtbar. Die Symmetrieachse zwischen den Wirbeln ist
jedoch leicht gegenüber der x2-Achse verdreht. Im gedrosselten Zustand
sind die Wirbel aufgrund der niedrigeren Strömungsgeschwindigkeit
weniger ausgeprägt. Es zeigt sich ein wellenartiger Verlauf zum Quer-
schnittsmittelpunkt. Dabei ist jedoch zu beachten, dass im realen Fall
bei starker Drosselung eine Rückströmung von der Druckseite des Ver-
dichters in den Ansaugbereich auftritt. Dadurch wird die Anströmung
zusätzlich beeinflusst.
In beiden Fällen treten bei großen Radien hohe Strömungsgeschwindig-
keiten in Umfangsrichtung auf. Vor allem im Bereich niedriger Haupt-
strömungsgeschwindigkeiten sind starke Gegendrallanteile vorhanden.
DieAnströmungdesVerdichterlaufradsbeimTurboladermit ₁₀₅°-Umlen-
kung weist somit in jedem Betriebspunkt deutliche Querkomponenten
zur Hauptströmung auf. Auf Grundlage dieser Erkenntnisse wurden
die in Abschnitt ₅.₁.₅ beschriebenen Vorleitprofile zur Erzeugung von
verschiedenen Drallanteilen, Turbulenzgraden und Geschwindigkeits-
gradienten abgeleitet.
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DieAnströmung desVerdichtersweicht durchdie ₁₀₅°-Umlenkung deut-
lich vonden zu erwartenden Strömungsverhältnissen bei geraderAnströ-
mung ab. Um eine Abhängigkeit der Schallabstrahlung des Turboladers
von der Anströmung zu untersuchen, wird im Folgenden die Strömung
mit Vorleitprofilen beeinflusst. Die Profile sind direkt auf den Einlass
der Umlenkung aufgesetzt (Abschnitt ₅.₁.₆). Abb. ₆.₁₈ zeigt Veränderun-
gen des Kennfelds und desWirkungsgrads unter dem Einfluss positiver
und negativer Anstellwinkel der ₆₄₁₂-NACA-Tragflächenprofile. Sowohl
original + 30° original ‐ 30°
Abbildung ₆.₁₈: Einfluss der Drallerzeuger in der Anströmung des Verdichters auf das
Kennfeld und denWirkungsgrad bei ₈₀₀₀₀min−₁, ₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀min−₁
(Anordnung von unten nach oben)
beim positiven als auch negativen Anstellwinkel fällt die Druckzahl im
Vergleich zum originalen Zustand in Richtung mittlerer und großer
Durchflusszahlen ab. Zudemwerden bei gleicher Ventilstellung niedri-
gere Durchflusszahlen erreicht. Folglich verschiebt sich die Stopfgrenze.
Lediglich in der Nähe der Pumpgrenze ähneln sich die einzelnen Be-
triebspunkte. Möglicherweise dominiert die einsetzende Rückströmung
in diesemBereich dieAnströmung desVerdichters. Das durchdieVorleit-
profile erzeugte Strömungsprofil hat dabei nur einen geringen Einfluss.
₁₀₅
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original + 30° original ‐ 30°
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₆.₁₉: Einfluss der Drallerzeuger in der Anströmung des Verdichters auf
den Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
Die niedrigeren Druckzahlen wirken sich auch negativ auf den Wir-
kungsgrad aus. Bei hohen Drehzahlen fällt derWert um maximal ₁₄%.
Wie die Kennfelder nähern sich auch die Wirkungsgrade bei kleinen
Durchflusszahlen an.
Neben den aerodynamischen Zuständen wird auch die Schallabstrah-
lung von der geänderten Anströmung beeinflusst (Abb. ₆.₁₉). In allen
₁₀₆
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Drosselzuständen zeigt sich eine Anhebung der breitbandigen Schall-
abstrahlung ab ₅ kHz. Zudem ist der Peak der Blattfolgefrequenz BffS
merklich erhöht. Der negative Anstellwinkel sorgt bei ₁₀₀% Ventil-
öffnung für zusätzliche tonale Komponenten bei ₁,₅ kHz, ₃ kHz und
₄,₈ kHz. Diese treten sowohl beim positiven Anstellwinkel als auch bei
originaler Anströmung nicht oder deutlich abgeschwächt auf. Beide
Drallerzeuger erhöhen den Peak des zweiten Konstanttons im ungedros-
selten Zustand. Starke Drosselung führt zu einer zusätzlichen Erhöhung
des niederfrequenten Breitbandanteils zwischen ₈₀Hz und ₇₀₀Hz. Der
Gesamtschalldruckpegel nimmt bei beiden Vorleitprofilen zu.
Sowohl das Betriebsverhalten als auch die Schallabstrahlung des Tur-
boladers sind somit von der Anströmung des Verdichters abhängig. Al-
lerdings führen beide Vorleitprofile trotz gegensätzlicher Anstellwinkel
zu einem ähnlichen Verhalten. Es ist daher anzunehmen, dass der Ein-
fluss der Vorleitprofile durch die ₁₀₅° Umlenkung reduziert wird. Folg-
lich überlagern sich die einzelnen strömungsbeeinflussenden Effekte.
Um die Auswirkungen unterschiedlicher Verdichteranströmung auf die
Schallabstrahlung des Turboladers systematisch zu untersuchen, ist da-
her ein Referenzzustand mit homogener, turbulenzarmer Anströmung
notwendig. Darauf aufbauend wird die Strömung mit verschiedenen
Drallanteilen, Turbulenzgraden und Geschwindigkeitsgradienten vari-
iert, um Rückschlüsse auf die Schallabstrahlung des Turboladers mit
Strömungsumlenkung zu ziehen.
₁₀₇

Kapitel ₇
Schallabstrahlung des
Abgasturboladers in Abhängigkeit
der Verdichteranströmung
Die Untersuchungen in Kapitel ₆ zeigen, dass das Betriebsverhalten und
die Schallabstrahlung des Turboladers in hohemMaße von der Anströ-
mung des Verdichters abhängen. Der folgende Abschnitt geht daher
auf den Einfluss verschiedener Strömungszustände in der Ansaugung
ein. Da die Anströmung des Verdichters mit ₁₀₅°-Umlenkung bereits
von starken Verwirbelungen geprägt ist, wurde ein Referenzzustand mit
gerader Verdichteranströmung (Abschnitt ₅.₁.₄) gefertigt. Dieser ist der
Ausgangspunkt der weiteren Untersuchungen.
₇.₁ Charakterisierung des Abgasturboladers bei
gerader Anströmung
Die Strömungsverhältnisse vor dem Verdichter bei gerader Anströmung
unterscheiden sich deutlich vonden Zuständenmit der ₁₀₅°-Umlenkung
(Abb. ₇.₁). Der verwendete Strömungsgleichrichter sorgt für ein homo-
genes Strömungsfeld über den gesamten Querschnitt. Aufgrund der
Grenzschichtströmung zeigt sich bei großen Radien ein Geschwindig-
keitsgradient der Hauptströmung hin zur Rohrwand [₂₃]. Gleiches gilt
für den Turbulenzgrad. Dieser bewegt sich bei ₅%. Es tritt nahezu keine
Sekundärströmung auf. Die Anströmung des Verdichters ist somit frei
von Störeinflüssen und kann daher als idealer Referenzzustand betrach-
tet werden.
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Abbildung ₇.₁: LDA-Messung der Strömungszustände vor dem Verdichter bei gerader
Anströmung
Verdichterkennfeld
Die turbulenzarme, homogene Anströmung wirkt sich positiv auf das
Betriebsverhalten des Verdichters aus. Über nahezu den gesamten Kenn-
feldbereich werden bei gleicher Durchflusszahl höhere Druckzahlen
erzielt (Abb. ₇.₂). Dies ist besonders bei hohen Durchflusszahlen signi-
fikant. Zudem verschiebt sich die Stopfgrenze zu höheren Durchsätzen.
Im Gegensatz zur originalen Anströmung kommt es bei der geraden
Anströmung zu keinerVerengung des effektiven Strömungsquerschnitts.
Zudem tritt keine Sekundärströmung auf. Die Stopfgrenze wird somit
nicht negativ beeinflusst. Dies bestätigt auch der Turboladerwirkungs-
grad. Der bei der Annäherung an die Stopfgrenze typischerweise auf-
tretendeWirkungsgradabfall ist weniger ausgeprägt. Wie im originalen
Zustandwird auch bei geraderVerdichteranströmungdasWirkungsgrad-
maximum in der Mitte des Kennfelds bei ₈₀% Ventilöffnung erreicht.
In der Nähe der Pumpgrenze zeigt sich hingegen ein anderes Bild. Wäh-
rend die Druckzahl imoriginalen Zustandmit zunehmenderDrosselung
weiter ansteigt, fallen die Kennlinien der geraden Anströmung ab einer
Durchflusszahl von ₀,₀₇₅. Aufgrund der Einschnürung des effektiven
Strömungsquerschnitts im originalen Zustand sind die Strömungsge-
schwindigkeiten in diesem Bereich größer als bei homogener Anströ-
mung. Die Rückströmung in den Ansaugbereich wird in diesem Gebiet
möglicherweise stärker unterdrückt und beeinflusst weniger das Verhal-
ten des Verdichters. Folglich bleibt auch der Turboladerwirkungsgrad
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original gerade
Abbildung ₇.₂: Vergleich des Verdichterkennfelds und Wirkungsgrads bei gerader
Anströmung und im originalen Zustand bei ₈₀₀₀₀min−₁, ₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀
min−₁ (Anordnung von unten nach oben)
auf einem höheren Niveau. Aber auch die Sekundärströmung kann das
Verhalten des Verdichters an der Pumpgrenze beeinflussen. Bei sehr
starker Drosselung reißt die Strömung jedoch schneller als bei gerader
Ansaugung ab. Der Verdichter gerät abrupt ins Pumpen. Homogene
Anströmung verschiebt die Pumpgrenze hingegen zu niedrigeren Durch-
flusszahlen. Die Breite des Verdichterkennfelds ist somit stark von der
Anströmung des Laufrads abhängig.
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Schallabstrahlung
Analog zum Betriebsverhalten des Verdichters, wirkt sich die gerade
Anströmung positiv auf die Schallabstrahlung des Turboladers aus.
Das Frequenzspektrum am Betriebspunkt des maximalen Wirkungs-
grads zeigt bei ₁₂₀₀₀₀min−₁ einen deutlichen Abfall des breitban-
digen Strömungsrauschens über nahezu den gesamten Frequenzbe-
reich (Abb. ₇.₃). Möglicherweise vergrößern sich aufgrund der nicht
original gerade
Abbildung ₇.₃: Vergleich der Schallabstrahlung bei gerader Anströmung und im
originalen Zustand am maximalenWirkungsgrad (₈₀% Ventilöffnung) bei ₁₂₀₀₀₀
min−₁
vorhandenen Sekundärströmung die relativen Anströmwinkel an den
Vorderkanten des Laufrads. Dadurch kommt es zu geringeren Strö-
mungsablösungen am Eintritt. Zudem ist anzunehmen, dass sich die
Strömung auch innerhalb der Schaufelkanäle länger schaufelkongruent
verhält, d. h. die Strömung folgt länger der vorgegebenen Geometrie der
einzelnen Schaufeln. Sie löst erst bei größeren Radien am Laufradaus-
tritt ab. Folglich reduziert sich der Minderleistungsfaktor [₆₇]. Dadurch
bilden sich weniger breitbandig abstrahlende Quellterme. (Der Abfall
des Spektrums der originalen Anströmung ab ₂₁ kHz ist auf den zu gerin-
gen Frequenzgang der bei der Vermessung verwendeten ₁/₂"Mikrofone
zurückzuführen.)
Der Gesamtschalldruckpegel sinkt um ₅dBA. Durch den Abfall des Strö-
mungsrauschens treten die tonalen Komponenten markanter hervor.
₁₁₂
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Ihre Amplituden werden jedoch nicht beeinflusst. Dies bestätigt die
Vermutung der reduzierten Strömungsablösungen. Bei ₄ kHz, ₆ kHz
und ₈ kHz sind höherharmonische Frequenzen der Drehzahl sichtbar.
Sie werden nicht mehr vom Strömungsrauschen maskiert. Neben den
mit der Drehzahl assoziierten Peaks zeigt sich besonders der bisher
noch nicht zuzuordnende Peak bei ₄,₇ kHz. In Abschnitt ₆.₂ wurde
die Annahme getroffen, dass die tonale Komponente durch hohe Strö-
mungsgeschwindigkeiten angeregt wird. Dementsprechend zeigt sich
im Verlauf des Schalldruckpegels bei einer Beschleunigungsfahrt ein
markanter, nahezu drehzahlunabhängiger Peak bei ₄,₇ kHz (Abb. ₇.₄a).
Er tritt ab einer Drehzahl von ₉₅₀₀₀min−₁ auf. Auffällig ist dabei, dass
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Abbildung ₇.₄: Schalldruckpegel bei einer Beschleunigungsfahrt des Turboladers mit
gerader Anströmung
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mit der Anregung dieser tonalen Komponente der ebenfalls drehzahl-
unabhängige Peak bei ₃ kHz verschwindet. Der Drehzahlverlauf beider
Komponenten ist identisch. Dieses Verhalten ist im ungedrosselten
Zustand noch deutlicher ersichtlich (Abb. ₇.₄b). Es bildet sich ein Trep-
penstufenmuster mit den Peaks bei ₃ kHz, ₄,₇ kHz und ₆,₆ kHz aus.
Jede Frequenz wird nur in einem diskreten Drehzahlbereich angeregt.
Die Amplitude steigt jedoch mit zunehmender Laderdrehzahl. Mit der
Überschreitung des Bereichs springt die tonale Komponente zur nächst-
höheren Frequenz.
DieDrosselungdesVerdichtersverschiebtdieÜbergängederTreppenstu-
fen zu höherenDrehzahlen. Dementsprechend sind die Peaks bei starker
Drosselung im Schallspektrum nicht sichtbar, da sie erst bei verhältnis-
mäßig hohen Drehzahlen angeregt werden. Deren Amplituden setzen
sich dann jedoch nicht mehr vom Rauschniveau ab (Abschnitt ₆.₂).
Grundsätzlich ist anzunehmen, dass höhereWirkungsgrade und damit
verbundene größere Druckzahlen in einer geringeren Blindleistung, in
Form von Schallabstrahlung, resultieren. Das dies nicht immer zutrifft,
zeigt Abb. ₇.₅. Die Betriebspunkte des Verdichters mit originaler und
gerader Anströmung liegen bei ₆₀% Ventilöffnung sehr nahe beiein-
ander. DerWirkungsgrad der geraden Anströmung ist sogar um ₁,₇%
reduziert. Dennoch ist das Strömungsrauschen zwischen ₁,₈ kHz und
original gerade
Abbildung ₇.₅: Vergleich der Schallabstrahlung bei gerader Anströmung und im
originalen Zustand bei ₆₀% Ventilöffnung und ₁₂₀₀₀₀min−₁
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₇,₃ kHz verringert. Der Gesamtschalldruckpegel sinkt um ₅,₅ dBA. Bei
₅₀% Ventilöffnung steigt der Unterschied auf ₉,₅ dBA. Allerdings liegen
auch die Betriebspunkte deutlich voneinander entfernt.
Einfluss des Pulsationsdämpfers auf die Schallabstrahlung
Zur Untersuchung des Einflusses des Pulsationsdämpfers auf die Schall-
abstrahlung des Turboladers wurden die Hohlräume zwischen Dämpfer
und Verdichtergehäuse mit Epoxidharz und einer Teflondichtung ver-
schlossen (Abb. ₇.₆). Der Auslass des Verdichtergehäuses gleicht somit
einem geraden Rohr. Dies hat zur Folge, dass die tonalen Komponen-
ten bei ₃ kHz, ₄,₇ kHz und ₆,₆ kHz nicht mehr angeregt werden. Das
Treppenstufenmuster verschwindet (Abb. ₇.₇). Auffällig ist zudem, dass
der nahezu drehzahlunabhängige Peak bei ₄ kHz, der im ungedrossel-
ten Zustand zwischen ₃₅₀₀₀min−₁ und ₁₀₈₀₀₀min−₁ aufgetreten ist
(Abb. ₇.₄b), ebenfalls nicht mehr angeregt wird. Der Pulsationsdämpfer
sorgt somit für zusätzliche Schallabstrahlung in Betriebspunkten hoher
Durchflusszahlen.
Die Anregung der tonalen Frequenzen durch den Pulsationsdämpfer ba-
siert sehrwahrscheinlich auf demPrinzipüberströmterKavitäten. Durch
die Überströmung der Einlassschlitze der Hohlräume löst die Strömung
₅mm Schlitz
₂,₅mm Schlitz
Expoxidharz
Teflondichtung
(a) offen (b) geschlossen
Abbildung ₇.₆: Pulsationsdämpfer am Auslass des Verdichtergehäuses
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Abbildung ₇.₇: Schalldruckpegel bei einer Beschleunigungsfahrt des Turboladers mit
gerader Anströmung und verschlossenem Pulsationsdämpfer bei ₁₀₀% Ventilöffnung
an der Vorderkante ab. Dabei entsteht eine instationäre Scherschicht,
deren großskaligeWirbel auf die Hinterkanten der ₂,₅mm und ₅mm
langen Schlitze treffen. Es kommt zur Ausbreitung akustischerWellen.
Diese wandern in Richtung der Vorderkanten und fachen die instationä-
re Scherschicht weiter an. Abhängig von der Größe der Kavität und der
Geschwindigkeit der überströmenden Luft bilden sich diskrete Schwin-
gungsmoden, sogenannte Rossitermoden, aus. Da die Strömungsge-
schwindigkeit direkt mit der Turboladerdrehzahl zusammenhängt, zeigt
sich das beschriebene Treppenstufenmuster im Campbell-Diagramm.
[₁₇₆–₁₇₈]
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Werden die Hohlräumeverschlossen, tritt dieses Phänomen nicht auf. Es
kommt zu keiner zusätzlichen Schallabstrahlung. Bei der Überströmung
von Kavitäten kann auch die Ausbreitung stehenderWellen [₁₇₉] oder
Schallabstrahlung nach dem Prinzip des Helmholtzresonators [₁₈₀]
auftreten. Die starke Abhängigkeit der beschriebenen tonalen Schallab-
strahlung von der Drehzahl bzw. Strömungsgeschwindigkeit schließt
dies im vorliegenden Fall jedoch aus.
In den Frequenzspektren hoher Durchflusszahlen zeigt sich allerdings
eineErhöhungeinesdrehzahlsynchronenPeaks. Bei einerLaderdrehzahl
von ₁₂₀₀₀₀min−₁ liegt der entsprechende Peak bei ₄ kHz (Abb. ₇.₈a
und Abb. ₇.₈b). Die tonale Komponente ist im Campbell-Diagramm des
Schalldruckpegels als höhere Harmonische der Drehzahl zu erkennen
(Abb. ₇.₇). Sie basiert sehr wahrscheinlich auf durch den Verdichter ver-
ursachten Druckpulsationen. Diese entstehen, da die Schaufelkanäle im
Rahmen der Fertigungstoleranzen Ungleichmäßigkeiten aufweisen und
durch die Blockade der Hohlräume nicht mehr gedämpft werden [₈₀].
offen geschlossen
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
offen geschlossen
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₆₀% Ventilöffnung (d) ₄₅% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₈: Vergleich der Schallabstrahlung mit offenem und geschlossenem
Pulsationsdämpfer bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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Im Bereich starker Drosselung reduziert der Pulsationsdämpfer hin-
gegen die breitbandige Schallabstrahlung zwischen ₁,₅ kHz und ₃ kHz
(Abb. ₇.₈c und Abb. ₇.₈d). Folglich sinkt der Gesamtschalldruckpegel
um bis zu ₅,₇ dBA.
₇.₂ Vordrall
Wie inAbschnitt ₆.₆ gezeigt, kannVordrall sowohl das Betriebsverhalten
als auch die Schallabstrahlung des Verdichters und des gesamten Abgas-
turboladers beeinflussen. Hierbei konnte jedoch das tatsächliche Strö-
mungsprofil vor dem Laufrad unter dem Einfluss der Vorleitprofile nicht
näher bestimmt werden, da sich die strömungsbeeinflussenden Effekt
der Vorleitprofile und der Umlenkung überlagern. Die gerade Anströ-
mung unter dem Einsatz verschiedener Drallerzeuger (Abschnitt ₅.₁.₅)
ermöglicht nun die isolierte Betrachtung des Dralleinflusses. Das Ver-
halten bei gerader Anströmung dient als Referenzzustand.
Die verschiedenen Drallerzeuger unterscheiden sich im Anstellwinkel
ihrer ₈ Schaufeln. Mit steigendemWinkel nehmen die Strömungsge-
schwindigkeiten in Umfangsrichtung zu (Abb. ₇.₉). Positive Anstellwin-
kel erzeugen dabei einen zur Rotation des Verdichters gleichorientierten
Drall. NegativeWinkel führen zu Gegendrall. Bei mittleren Anstellwin-
keln (Abb. ₇.₉a) zeigen sich moderate Geschwindigkeitsverläufe, sowohl
der Hauptströmung als auch der Drallstärke, vom Rotationsmittelpunkt
in Richtung des Außenradius. Die größten Strömungsgeschwindigkeiten
werden bei mittleren Radien erzielt. In Richtung der Rohrwand fallen
die Geschwindigkeiten anschließend wieder ab. Steigt der Anstellwinkel,
verschiebt sich der Bereich der maximalen Strömungsgeschwindigkei-
ten zu größeren Radien (Abb. ₇.₉b). Die Geschwindigkeitsgradienten
entlang des Radius nehmen zu. Im Rohrmittelpunkt wird die Strömung
stärker abgebremst.
Der Turbulenzgrad verhält sich gegengleich zur Strömungsgeschwindig-
keit. Bereiche mit niedriger Geschwindigkeit in Hauptströmungsrich-
tung weisen einen hohen Turbulenzgrad auf. Bei hoher Strömungsge-
schwindigkeit ist derWert, relativ gesehen, niedriger. Mit steigendem
Anstellwinkel steigt der mittlere Turbulenzgrad an.
₁₁₈
₇.₂ Vordrall
cx1 in m/s
30 m/s
x3/R
x 2
/R
x 2
/R
Tu in %
x3/R
(a) + ₂₂,₅°-Anstellwinkel
cx1 in m/s
30 m/s
x3/R
x 2
/R
x 2
/R
Tu in %
x3/R
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Abbildung ₇.₉: LDA-Messung der Strömungszustände vor dem Verdichter unter dem
Einfluss von Drallerzeugern
Verdichterkennfeld
Vordrall in der Anströmung des Verdichters führt zu deutlichen Beein-
trächtigungen des Kennfelds. Abb. ₇.₁₀ zeigt die Kennlinien bei einer
Turboladerdrehzahl von ₁₂₀₀₀₀min−₁.
Unter dem Einfluss von Gleichdrall fallen die Kennlinien im Bereich
hoher und mittlerer Durchflusszahlen gegenüber denen bei gerader An-
strömungab. Aufgrunddes zusätzlichenAbsolutgeschwindigkeitsanteils
in Umfangsrichtung cu₁ verringert sich, entsprechend der Eulerschen
Turbomaschinengleichung (₃.₁₅), die durch das Laufrad an das Fluid
übertragbare Arbeit (Abb. ₇.₁₁a). Folglich werden bei ansonsten gleichen
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gerade + 22,5°
+ 35° + 45°
gerade ‐ 22,5°
‐ 35° ‐ 45°
Abbildung ₇.₁₀: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
unter dem Einfluss von Drallerzeugern
Bedingungen kleinere Druck- und Durchflusszahlen erreicht. Je größer
der Anstellwinkel der Vorleitprofile, desto größer der cu₁ Anteil. Somit
nimmt die übertragbare Arbeit weiter ab. [₁₁₇]
Mit steigendem Anstellwinkel der Schaufeln erhöht sich zudem die
Versperrung der Vorleitprofile. Unterschreitet der engste Querschnitt
des Profils den des Laufrads, wird die Schallgeschwindigkeit schon bei
niedrigeren Strömungsgeschwindigkeiten erreicht. Dies kann zur Ver-
schiebung der Stopfgrenze in Richtung kleinerer Durchflusszahlen bei-
tragen.
Bei Gegendrall wirkt die cu₁ Komponente entgegen der Umdrehungs-
richtung des Laufrads (Abb. ₇.₁₁b). Die übertragbare Arbeit an das Fluid
nimmt daher zu. Folglich verschiebt sich die Kennlinie bei - ₂₂,₅° zu hö-
heren Druckzahlen [₈₈]. Mit steigendemAnstellwinkel fallen jedoch die
Kennlinien auch bei Gegendrall gegenüber der geraden Anströmung ab.
Dader relativeAnströmwinkel β′1 in Abhängigkeit derDrallstärke kleiner
wird, treten zunehmend Fehlanströmungen der Laufradvorderkanten
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Abbildung ₇.₁₁: Einfluss von Vordrall auf die Geschwindigkeiten am Laufradeintritt
auf. Dies verursacht jedoch einen weitaus geringeren Kennlinienabfall
als unterdemEinfluss vonGleichdrall. Mit zunehmenderDrosselung nä-
hern sich die Kennlinien sowohl bei Gleichdrall als auch Gegendrall wie-
der denen bei geraderAnströmung an. Es ist zu vermuten, dass die durch
die Drallerzeuger hervorgerufenen hohen Strömungsgeschwindigkeiten
bei großen Querschnittsradien die sich an der Rohrwand ausbreitende
Rückströmung reduzieren [₁₁₅, ₁₁₆]. Trotz geringerer spezifischer Lauf-
radarbeit werden somit gleiche Druckzahlen erreicht. Zudem ist eine
Interaktion der Rückströmung mit der Anströmung denkbar, wodurch
der cu₁ Anteil reduziert wird.
Hierfür spricht auch, dass eine signifikante Verschiebung der Pumpgren-
ze zu kleineren Durchflusszahlen bei Gleichdrall, wie in der Literatur
beschrieben (Abschnitt ₃.₂), nicht aufritt. Dies entspricht jedoch den
Beobachtungen von Karim et al. [₁₂₀] bei Turboladern mit kennfelder-
weiternden Rezirkulationskanälen im Verdichtergehäuse. Es ist daher
anzunehmen, dass es beim Auftreten der Rückströmung zu starken
Verwirbelungen der Sekundärströmung kommt. Dies beeinflusst die
Geschwindigkeitskomponenten in Umfangsrichtung. Die für die Ver-
schiebung der Pumpgrenze verantwortliche Vergrößerung des relativen
Anströmwinkels aufgrund des Dralls wird somit relativiert.
Gegendrall führt hingegen zur Verschiebung der Pumpgrenze zu grö-
ßeren Durchflusszahlen. Aufgrund der kleineren relativen Anstellwin-
kel werden Strömungsablösungen an den Vorderkanten des Laufrads
begünstigt. Dies deckt sich mit den Beobachtungen von Rodgers [₈₇]
und Schnorpfeil et al. [₈₈]. Vor Überschreiten der Pumpgrenze wer-
den jedoch, wie bei der originalen Anströmung (Abschnitt ₇.₁), höhere
Druckzahlen mit den Anstellwinkeln - ₃₅° und - ₄₅° erzielt.
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Sowohl bei Gleich- als auch Gegendrall liegen dieWirkungsgrade hoher
Durchflusszahlen unterhalb derer bei gerader Anströmung. Dies trifft
auch bei einem Anstellwinkel von - ₂₂,₅° trotz höherer Druckzahlen
zu. Um Kennlinien bzw. Kennfelder unter verschiedenen Anströmbe-
dingungen miteinander vergleichen zu können, wird zur Berechnung
der Druckzahl der Druck direkt vor dem Laufrad berücksichtigt. Zwar
variiert der durch die Vorleitprofile erzeugte Druckverlust zwischen den
einzelnen Geometrien, er beeinflusst jedoch die Kennfelder nicht. Die
Unterschiede in den Kennfeldern sind somit nur von den Strömungs-
verhältnissen in der Anströmung des Verdichters abhängig. Allerdings
wirken sich die Druckverluste auf denWirkungsgrad aus, da diese zum
Erreichen gleicher Turboladerdrehzahlen kompensiert werden müssen.
[₁₄] Mit zunehmender Drosselung nähern sich dieWirkungsgrade den
Werten bei gerader Anströmung wieder an.
Schallabstrahlung
Gleichdrall in der Ansaugung des Verdichters führt trotz deutlicher Be-
einflussung des Betriebsverhaltens zu verhältnismäßig geringfügigen
Veränderungen der Schallabstrahlung (Abb. ₇.₁₂). Mit zunehmendem
Drall fällt das breitbandige Strömungsrauschen im Frequenzbereich von
₁₀₀Hz bis ₂ kHz stärker ab. Zudem zeigt sich mit steigender Drosselung
eine Reduzierung des hochfrequenten Breitbandanteils. Dementspre-
chend fällt der Gesamtschalldruckpegel bei ₇₀% Ventilöffnung unter
dem Einfluss des Drallerzeugers mit + ₄₅°-Anstellwinkel um ₇,₄dBA. In
der Nähe der Pumpgrenze gleichen sich die Frequenzspektren jedoch
wieder an. So unterscheiden sich die Gesamtschalldruckpegel bei ₅₀%
Ventilöffnung nur noch um ₃,₇ dBA. Im ungedrosselten Zustand sind
die Gesamtschalldruckpegel auf gleichem Niveau. Dies deckt sich mit
den Beobachtungen von Miazgowicz [₁₁]. Bei niedrigen Drosselgraden
werden die Vorderkanten des Laufrads so angeströmt, dass Strömungs-
ablösungen und Strömungsrauschen nur in geringemMaße auftreten.
Der bei hohen Durchflusszahlen auftretende Abfall der spezifischen
Laufradarbeitwirkt sich daher nur sehrgeringfügig auf die Schallabstrah-
lung aus. Mit zunehmender Drosselung erhöht sich jedoch der durch
Strömungsablösungen bedingte Rauschanteil aufgrund des abnehmen-
den relativen Strömungswinkels. Allerdings wirkt Gleichdrall dieser Ab-
nahme entgegen. Dementsprechend bleibt die Schallabstrahlung trotz
₁₂₂
₇.₂ Vordrall
gerade + 22,5° gerade + 45°
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₁₂: Einfluss von Gleichdrall in der Anströmung des Verdichters auf den
Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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Drosselung auf dem gleichen Niveau. Im Vergleich zum Zustand bei ge-
rader Anströmung ist die Schallabstrahlung somit reduziert. In der Nähe
der Pumpgrenze beeinflusst die Rückströmung über den Verdichter die
Strömungsbedingungen vor dem Laufrad. Analog zu den Kennlinien
gleicht sich daher auch die Schallabstrahlung den Verhältnissen bei
gerader Anströmung an.
Im Gegensatz zu Gleichdrall sorgt Gegendrall für eine Zunahme des
breitbandigen Rauschanteils bei hohen und mittleren Durchflusszah-
len (Abb. ₇.₁₃). Der Gesamtschalldruckpegel steigt um bis zu ₅ dBA.
Die aufgrund des Gegendralls erhöhte spezifische Laufradarbeit geht
mit einer Abnahme des relativen Strömungswinkels einher. Die dar-
aus resultierenden Ablösungen am Laufrad führen zu einer Zunahme
des Strömungsrauschen. Somit erhöht sich die Schallabstrahlung unter
dem Einfluss des Drallerzeugers mit - ₂₂,₅°-Anstellwinkel trotz größe-
rer Druckzahlen im Vergleich zur geraden Anströmung. Mit Zunahme
des Anstellwinkels nimmt der relative Strömungswinkel weiter ab. Die
Fehlanströmungen der Vorderkanten sorgen somit auch bei - ₄₅° trotz
abfallender Kennlinien für eine Erhöhung des Breitbandanteils.
Wie bei Gleichdrall ist anzunehmen, dass die Rückströmung des Ver-
dichters die Strömungszustände vor dem Laufrad im stark gedrosselten
Zustand beeinflusst. Während bei - ₂₂,₅°-Anstellwinkel keine Verän-
derung zur geraden Anströmung auftritt, ist bei - ₄₅°-Anstellwinkel
zwischen ₁ kHz und ₂ kHz eine breitbandige Zunahme zu beobachten.
Da dieser Bereich in der Nähe der Pumpgrenze besonders ansteigt (Ab-
schnitt ₆.₃), ist eine Interaktion der an der Rohrwand auftretenden
Rückströmung mit der bei - ₄₅° stark drallbehafteten Außenströmung
wahrscheinlich.
Neben dem erhöhten Strömungsrauschen ist der drehzahlsynchrone
Peak unter dem Einfluss des - ₄₅°-Drallerzeugers in allen Drosselzustän-
den deutlich reduziert. Auch dies spricht für eine starke Beeinflussung
der Anströmung der Vorderkanten und der Strömungsverhältnisse im
Laufrad aufgrund des Gegendralls und der damit verbundenen Beein-
flussung des relativen Strömungswinkels.
₁₂₄
₇.₂ Vordrall
gerade ‐ 22,5° gerade ‐ 45°
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₁₃: Einfluss von Gegendrall in der Anströmung des Verdichters auf den
Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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₇.₃ Geschwindigkeitsgradienten
Die Strömungsverhältnisse vor dem Verdichter weisen beim Turbolader
mit ₁₀₅°-Umlenkung in allen Drosselzuständen einen deutlichen Ge-
schwindigkeitsgradienten der Hauptströmung entlang des Querschnitts
auf (Abschnitt ₆.₅). Der Einsatz des Gradientengitters (Abschnitt ₅.₁.₅)
ermöglicht nun die isolierte Untersuchung des Einflusses des Geschwin-
digkeitsgradienten auf Betriebsverhalten und Schallabstrahlung des
Turboladers.
Die maximalen und minimalen Strömungsgeschwindigkeiten des er-
zeugten Gradienten entsprechen ± ₃₂% der mittleren Geschwindigkeit
(Abb. ₇.₁₄). Diesewird, entsprechenddes bei derAuslegung angestrebten
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Abbildung ₇.₁₄: LDA-Messung der Strömungszustände vor demVerdichter unter dem
Einfluss des Gradientengitters in der ₀°-Position
parabolischen Verlaufs, bereits unterhalb des Rohrmittelpunkts erreicht.
Es tritt nahezu keine Sekundärströmung auf. In der ₀°-Einbauposition
ist der Geschwindigkeitsgradient im Vergleich zu den Strömungszustän-
den nach der ₁₀₅°-Umlenkung gegenorientiert. Folglich entspricht die
₁₈₀°-Position dem originalen Zustand.
Der Verlauf des Gradienten wirkt sich auch auf den Turbulenzgrad aus.
Im Bereich hoher Strömungsgeschwindigkeiten liegt der Turbulenz-
grad unterhalb derWerte bei gerader Anströmung. Das Profil wirkt an
dieser Stelle als Gleichrichter. Entlang des Rohrmittelpunkts sind die
Turbulenzgrade hingegen auf vergleichbarem Niveau. Die niedrigsten
Strömungsgeschwindigkeiten treten in dem Bereich auf, in dem das
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Vorleitprofil vollständig verschlossen ist. Die Luft wird an dieser Stelle
aufgestaut und bildet ein Totwassergebiet. Der Turbulenzgrad ist somit
erhöht. Die sichtbaren Einbuchtungen in beidenDiagrammenentstehen
durch den kreisförmigen Rohrquerschnitt.
Verdichterkennfeld
Aufgrund der teilweise geringen Strebenteilung und dendamit verbunde-
nen engen Querschnitten, beeinflusst das Gradientengitter den Verlauf
der Kennlinien bei hohen Durchflusszahlen (Abb. ₇.₁₅). Daher wird
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Abbildung ₇.₁₅: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
unter dem Einfluss des Gradientengitters
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schon bei niedrigeren Massenströmen Schallgeschwindigkeit erreicht.
Die Stopfgrenze verschiebt sich somit unabhängig von der Einbaupositi-
on des Vorleitprofils zu kleineren Durchflusszahlen. Die Druckzahlen
bleiben jedoch im Vergleich zur geraden Anströmung unverändert. In
jedem Drosselzustand werden gleicheWerte erreicht. Folglich beeinflus-
sen die durch das Vorleitprofil erzeugten Geschwindigkeitsgradienten
selbst denVerlauf der Kennlinien des Kennfelds nicht. Mit zunehmender
Drosselung nehmen die Strömungsgeschwindigkeit in der Ansaugung
unddamitder EinflussdesGradientengitters ab. Dementsprechend über-
schneiden sich alle Kurven trotz verschiedener Einbaupositionen.
Das Gradientengitter erzeugt aufgrund seiner Versperrung einen mit der
Strömungsgeschwindigkeit quadratisch steigenden Druckverlust [₁₈].
Dieser spiegelt sich imWirkungsgrad wieder. Bei hohen und mittleren
Durchflusszahlen liegen die Kurven des Vorleitprofils folglich unter dem
Verlauf bei gerader Anströmung. Da die Stopfgrenze schon bei kleineren
Durchflusszahlen erreicht wird, vergrößert sich in diesem Bereich der
Unterschied desWirkungsgrads gegenüber dem des Referenzzustands
zusätzlich. Mit zunehmender Drosselung gleichen sich die Verläufe
an, da der von der Strömungsgeschwindigkeit abhängige Druckverlust
abnimmt.
Bei sehr starker Drosselung zeigt sich eine Verschiebung der Pump-
grenze in Abhängigkeit der Orientierung des Geschwindigkeitsgradien-
ten (Abb. ₇.₁₆). In allen Einbaupositionen ist die Pumpgrenze in Rich-
tung kleinerer Durchflusszahlen verschoben. Möglicherweise wird die
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Abbildung ₇.₁₆: Kennlinien des Verdichters im Bereich der Pumpgrenze bei ₁₂₀₀₀₀
min−₁ unter dem Einfluss des Gradientengitters
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Rückströmung in den Bereichen der erhöhten Strömungsgeschwindig-
keit teilweise unterdrückt. In der ₁₈₀°-Position tritt die Pumpgrenze
jedoch bei deutlich größeren Durchflusszahlen im Vergleich zu den
anderen Orientierungen auf. Der Bereich hoher Strömungsgeschwindig-
keiten befindet sich in dieser Einbaulage über der Position der kleinsten
Querschnitte des Spiralgehäuses. Möglicherweise ist die Rückströmung
in diesem Bereich schwächer ausgeprägt. Folglich ist der Einfluss des
Geschwindigkeitsgradienten verringert.
Die Kennlinien bei ₉₀° und ₂₇₀° weisen in der Nähe der Pumpgrenze
im Vergleich zu denen bei ₀° und ₁₈₀° einen deutlich gleichmäßigeren
Verlauf auf. Die Geschwindigkeitsgradienten innerhalb beider Paare
sind jeweils gegenorientiert. Ein sich senkrecht zum Gehäuseauslass
ausbildender Gradient ist somit vorzuziehen. Folglich sollte auch die
₁₀₅° Umlenkung für ein möglichst breites Kennfeld senkrecht zum Ge-
häuseauslass ausgerichtet sein.
Schallabstrahlung
Entsprechend der Kennlinienverläufe beeinflussen die Geschwindig-
keitsgradienten die Schallabstrahlung nur geringfügig (Abb. ₇.₁₇ und
Abb. ₇.₁₈). Da die Verschiebung der Stopfgrenze durch die engen Quer-
schnitte des Vorleitprofils bedingt ist, sind die Strömungszustände im
Laufrad davon nicht beeinflusst. Der geringere Massenstrom in der
Nähe der Stopfgrenze zeigt sich lediglich in geringfügig niedrigeren
Schalldruckpegeln zwischen ₁,₁ kHz und ₁,₉ kHz bei niedriger Drosse-
lung (₁₀₀% und ₈₀% Ventilöffnung).
Bei ₄₅% Ventilöffnung ist der Schalldruckpegel in allen Einbaupositio-
nen zwischen ₁₀₀Hz und ₁,₃ kHz gegenüber dem Zustand bei gerader
Anströmung reduziert. Entscheidend ist hierbei die Nähe des Betriebs-
punkts zur Pumpgrenze. In allen Zuständen ist der bei rotierenden Ablö-
sungen charakteristische, zur Blattfolgefrequenz der verkürzten Schau-
feln subsynchrone Peak deutlich ausgeprägt (Abschnitt ₆.₃). Jedoch
befindet sich der Betriebspunkt des Verdichters bei gerader Anströmung
näher an der Pumpgrenze. Der durch rotierende Strömungsablösungen
bedingte Peak liegt mit ₁,₁ kHz oberhalb von ₁ kHz und ist damit schon
hochfrequenter als das ₀,₅-fache des Drehzahlpeaks. Das Pumpen des
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gerade 0° gerade 180°
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₅₀% Ventilöffnung
(d) ₄₅% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₁₇: Schalldruckpegel unter dem Einfluss der Geschwindigkeitsgradienten
in der ₀°- und ₁₈₀°-Position in der Anströmung des Verdichters bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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gerade 90° gerade 270°
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₅₀% Ventilöffnung
(d) ₄₅% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₁₈: Schalldruckpegel unter dem Einfluss von Geschwindigkeitsgradien-
ten in der ₉₀°- und ₂₇₀°-Position in derAnströmung desVerdichters bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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Verdichters steht somit unmittelbar bevor. Das durch Ablösungen er-
zeugte Strömungsrauschen ist entsprechend hoch. Unter dem Einfluss
des Gradientengitters liegt der Peak hingegen unterhalb von ₁ kHz. Der
Verdichter ist somit noch weiter von der Pumpgrenze entfernt.
Wird der Verdichter unter dem Einfluss des Gradientengitters weiter
gedrosselt (₄₀% Ventilöffnung), erreichen die Betriebspunkte ebenfalls
die Pumpgrenze. Dadurch sind die Frequenzspektren mit dem Spek-
trumbei geraderAnströmung (₄₅%Ventilöffnung) identisch (Abb. ₇.₁₉).
Ein Geschwindigkeitsgradient in der Anströmung des Verdichters be-
einflusst somit durch die Verschiebung der Pumpgrenze indirekt die
Schallabstrahlung bei sehr kleinen Durchflusszahlen. Entscheidend ist
dabei der Abstand des Betriebspunkts zur Pumpgrenze.
gerade 0° gerade 90°
gerade 180° gerade 270°
Abbildung ₇.₁₉: Schalldruckpegel unterdemEinfluss derGeschwindigkeitsgradienten
in der Anströmung des Verdichters in der Nähe der Pumpgrenze bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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Die bisher betrachteten Vorleitprofile beeinflussen in erster Linie die
Strömungsgeschwindigkeiten in der Anströmung des Verdichters. Al-
lerdings können auch unterschiedliche Turbulenzgrade das Verhalten
einer Turbomaschine beeinflussen [₁₈₁]. Daher wird der Turbulenz-
grad im Folgenden mit Hilfe verschiedener Turbulenzgitter variiert (Ab-
schnitt ₅.₁.₅).
Aufgrund der verhältnismäßig großen Maschenweite des Turbulenzgit-
ters ₁ weist das Strömungsprofil Bereiche hoher Geschwindigkeiten auf
(Abb. ₇.₂₀a). Diese entsprechen den Öffnungen der einzelnen Maschen.
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Abbildung ₇.₂₀: LDA-Messung der Strömungszustände vor dem Verdichter unter
dem Einfluss der Turbulenzgitter
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Im Nachlaufgebiet der Streben ist die Strömungsgeschwindigkeit nied-
riger als bei gerader Anströmung. Diese Unterschiede sind auch im
Turbulenzgrad sichtbar. Bedingt durch das inhomogene Strömungspro-
fil ist der mittlere Turbulenzgrad erhöht. Dem entsprechend übertreffen
auch die niedrigstenWerte die Zustände bei gerader Anströmung.
ImGegensatz dazuwirkt das Turbulenzgitter ₂ aufgrund der sehr kleinen
Maschenweitewie ein zusätzlicherGleichrichter. Es bildet sich ein relativ
homogenes Strömungsfeld aus (Abb. ₇.₂₀b). Dieses entspricht dem
Zustand bei gerader Anströmung. Der Turbulenzgrad ist hingegen, mit
Ausnahme der Zustände in der Grenzschicht, reduziert.
In beiden Fällen tritt nahezu keine Sekundärströmung auf.
Verdichterkennfeld
Wie beim Gradientengitter zeigt sich in der Nähe der Stopfgrenze eine
Verschiebung der Kennlinien zu kleineren Durchflusszahlen (Abb. ₇.₂₁).
Auch hier ist anzunehmen, dass die geringen Maschenweiten zu erhöh-
ten Strömungsgeschwindigkeiten im Bereich der Schallgeschwindigkeit
führen. Somit verstopfendieVorleitprofile zunehmend bei hohenDurch-
flusszahlen. Da die Strömungsgeschwindigkeiten in der Ansaugung bei
niedrigeren Drehzahlen kleiner sind, wird die Schallgeschwindigkeit
erst bei größeren Ventilöffnungen erreicht. Die Auswirkungen auf die
Stopfgrenze sind somit geringer.
Im weiteren Kennlinienverlauf führt die Variation des Turbulenzgrads
zu keiner Veränderung. Lediglich im Bereich starker Drosselung wer-
den vor allem bei ₈₀₀₀₀min−₁ unter dem Einfluss der Vorleitprofile
höhere Druckzahlen erreicht. Dies ist möglicherweise auf die Bauart der
Turbulenzgitter zurückzuführen. Im Gegensatz zum Gradientengitter
erzeugen die Turbulenzgitter bis in den Randbereich des gesamten Quer-
schnitts hohe Versperrungen. Dadurch wird die Rückströmung über den
Verdichter eingeschränkt.
Bei ₁₂₀₀₀₀min−₁ ist die Pumpgrenze des Turbulenzgitters ₁ in Rich-
tung höherer Durchflusszahlen verschoben. Vermutlich sorgen die Be-
reiche erhöhter Strömungsgeschwindigkeiten für vorzeitige Ablösungen.
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TG1gerade TG2
Abbildung ₇.₂₁: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₈₀₀₀₀min−₁,
₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀min−₁ unter dem Einfluss der Turbulenzgitter (Anordnung
von unten nach oben)
Zudem führen die auf Höhe der Streben auftretenden niedrigeren Strö-
mungsgeschwindigkeiten zu kleineren relativen Strömungswinkeln an
den Laufradvorderkanten. Dies begünstigt zusätzlich das Pumpen.
Schallabstrahlung
Die Schallabstrahlung des Turboladers wird nur geringfügig vom Tur-
bulenzgrad der Verdichteranströmung beeinflusst (Abb. ₇.₂₂). Sowohl
beim TG₁ als auch TG₂ sind die Frequenzspektren nahezu identisch mit
denen bei gerader Anströmung. Lediglich im Bereich zwischen ₁,₁ kHz
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gerade TG1 gerade TG2
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₂₂: Einfluss der Turbulenzgitter in der Anströmung des Verdichters auf
den Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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und ₁,₇ kHz zeigt sich bis zu ₇₀% Ventilöffnung eine Reduzierung der
breitbandigen Schallabstrahlung bei beiden Turbulenzgittern. Mögli-
cherweise ist dies in den reduziertenWirbelgrößen in der Anströmung
begründet. Während die gemittelte turbulente Längenskala im geraden
Fall bei ₂₆,₂mm liegt, sind die Skalen der Turbulenzgitter deutlich klei-
ner (₁₃mm (TG₁) und ₁₄,₅mm (TG₂)). Dies entspricht einer günstigeren
Laufradanströmung.
Auch die tonalen Komponenten zeigen keinen eindeutigen Einfluss des
Turbulenzgrads. Das Turbulenzgitter ₁ unterdrückt bei mittleren und
hohen Durchflusszahlen den Peak des ersten Konstanttons bei ₃₆₀Hz.
Dies ist beim TG ₂ nicht zu beobachten. Allerdings führt das TG ₂ bei
hohen Durchflusszahlen zu einer Erhöhung der Blattfolgefrequenzen.
Ab einer Ventilöffnung von ₇₀% nähern sich dieWerte jedoch wieder
den Zuständen bei gerader Anströmung an.
Es ist anzunehmen, dass der Einfluss des Laufrads auf die Anströmung
vor allem in der Nahe der Pumpgrenze den Einfluss der Turbulenzgitter
reduziert. Die unterschiedlichen Turbulenzgrade gleichen sich somit
schon vor den Vorderkanten des Laufrads an.
Allerdings fällt die breitbandige Schallabstrahlung unter dem Einfluss
des TG₂ bei ₄₅%Ventilöffnung zwischen ₁₀₀Hz und ₁,₃ kHz gegenüber
dem Spektrum bei gerader Anströmung ab (Abb. ₇.₂₃). Während die
Schallabstrahlung bei gerader Anströmung die typische breitbandige
Zunahme beim Erreichen der Pumpgrenze zeigt, hat sich das Frequenz-
spektrum beim TG₂ im Vergleich zum Zustand bei ₅₀% nahezu nicht
gerade TG2
Abbildung ₇.₂₃: Einfluss des Turbulenzgitters ₂ in Anströmung des Verdichters auf
den Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁ und ₄₅% Ventilöffnung
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verändert. Dies deutet drauf hin, dass beim Turbulenzgitter theoretisch
eine weitere Drosselung ohne Auftreten des Pumpens möglich ist. Am
Prüfstand lässt sich dies jedoch aufgrund der begrenzten Dynamik des
Auslassventils nicht bestätigen.
₇.₅ Kombinierte Vorleitprofile
In den bisherigen Untersuchungen wurde jeweils ein Parameter der An-
strömung gezielt variiert. Die realen Zustände vor dem Verdichter wei-
sen jedoch eine Kombination verschiedener Strömungsprofile auf. Das
Profil im originalen Turbolader zeigt die bei einer Umlenkung typischer-
weise auftretenden Dean-Wirbel (Abschnitt ₆.₅). Zudem entsteht ein
deutlicher Geschwindigkeitsgradient über den Rohrquerschnitt. Diese
Strömungsbedingungen können, trotz gerader Anströmung, mittels
kombinierter Vorleitprofile erzeugt werden (Abschnitt ₅.₁.₅).
Das Dean-Vorleitprofil ₁ führt sowohl mit einem Anstellwinkel der Trag-
flächenprofile von ₃₅° als auch ₄₅° zu einer ausgeprägten Sekundär-
strömung (Abb. ₇.₂₄). Diese besteht aus zwei gegenläufigen, über den
gesamten Querschnitt verteilten Wirbeln. Die mittlere Strömungsge-
schwindigkeit bei den LDA-Messungen entspricht einem stark gedrossel-
ten Betriebspunkt des Verdichters. Aufgrund der Geometrie der Profile
ist davon auszugehen, dass sich die gegenläufigenWirbel bei höheren
Strömungsgeschwindigkeiten weiter in den unteren Bereich des Quer-
schnitts verschieben. Bei ₃₅° unterteilen sich die beiden großskaligen
Wirbel nochmals in jeweils zwei gleichläufig drehende Strukturen. Im
Bereich großer Radien ähnelt die Sekundärströmung je nach Rotations-
richtung dem Zustand bei Gleich- bzw. Gegendrall (Abschnitt ₇.₂).
Beide Profile erzeugen einen deutlichen Geschwindigkeitsgradienten
entlang des Rohrquerschnitts. Dieser nimmt mit dem Anstellwinkel der
Tragflächenprofile zu.
Die Turbulenzgrade sind gegenüber dem Zustand bei gerader Anströ-
mung deutlich erhöht. Mit ₄₅°-Anstellwinkel ist der Verlauf der Sekun-
därströmung auch im Turbulenzgrad sichtbar. Bei ₃₅° ist der Turbulenz-
grad hingegen homogener über den Rohrquerschnitt verteilt. Da die
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Abbildung ₇.₂₄: LDA-Messung der Strömungszustände vordemVerdichter unter dem
Einfluss der kombinierten Vorleitprofile in der ₀°-Position
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Sekundärströmung niedrigere Geschwindigkeiten als bei ₄₅° aufweist,
ist der mittlere Turbulenzgrad geringer.
Trotz niedrigerer mittlerer Strömungsgeschwindigkeit bildet sich beim
Dean-Vorleitprofil ₂ im Vergleich zu den beiden anderen Profilen ein
größerer Geschwindigkeitsgradient aus. Zudem treten die gegenläufigen
Wirbel verstärkt imunteren Bereichdes Rohrquerschnitts auf. Allerdings
dreht sich die Rotationsrichtung um. Unter dem Einfluss des DN₁ ist die
Sekundärströmung im Rohrmittelpunkt zum Bereich der maximalen
Geschwindigkeiten gerichtet, beim DN₂ strömt sie davon weg.
Aufgrund des großen Geschwindigkeitsgradienten ist auch der Turbu-
lenzgrad, vor allem auf Höhe der gegenläufigenWirbel, deutlich erhöht.
Im Bereich der maximalen Strömungsgeschwindigkeiten ist er hinge-
gen verhältnismäßig niedrig. Die Luft strömt in diesem Bereich folglich
relativ ungehindert in Richtung des Laufrads.
₇.₅.₁ Variation der Deanprofile
Wie beim Gradientengitter entspricht die Orientierung des Geschwin-
digkeitsgradienten der kombinierten Vorleitprofile in der ₁₈₀°-Einbau-
position den Zuständen bei der originalen Anströmung. Daher wird der
Einfluss der Profile auf das Betriebsverhalten und die Schallabstrahlung
im Folgenden in dieser Position betrachtet.
Verdichterkennfeld
Das Dean-Vorleitprofil ₁ führt zu einem deutlichen Abfall der Kennli-
nien gegenüber denen bei gerader Anströmung (Abb. ₇.₂₅). Dies äh-
nelt dem Verhalten bei Gleichdrall (Abschnitt ₇.₂). Allerdings werden
trotz gleicher Anstellwinkel und Auslassventilstellungen höhere Druck-
und Durchflusszahlen erreicht. Die Anströmung entspricht vor allem
bei großen Radien jeweils zur Hälfte einer Strömung mit Gleich- bzw.
Gegendrall. Da Gegendrall einen geringeren Einfluss auf die Kennlini-
en als Gleichdrall hat, fallen die Kurven nicht so stark wie bei reinem
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Abbildung ₇.₂₅: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
unter dem Einfluss der kombinierten Vorleitprofile in der ₁₈₀°-Position
Gleichdrall ab. Das Strömungsprofil auf Höhe der Naben ist hingegen
weniger bedeutend.
Trotz der sich über den Rohrquerschnitt ausbreitenden Geschwindig-
keitsgradienten verschiebt sich die Pumpgrenze beim DN₁ in Richtung
höherer Durchflusszahlen. Da die Luft auch im Bereich der hohen Strö-
mungsgeschwindigkeiten eine starke Sekundärströmung ausbildet, ist
anzunehmen, dassdiesedasVerhaltendesVerdichters stärkerbeeinflusst
und dieWirkung desGradienten kompensiert. HöhereDruckzahlen, wie
sie bei Drallerzeugern mit starken negativen Anstellwinkeln auftreten,
werden jedoch nicht erreicht.
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Somit zeigt sich, dass sich das Kennfeld des Verdichters beim DN₁ wie
unter dem gleichzeitigen Einfluss von Gleich- und Gegendrall verhält.
Die resultierenden Kennlinien stellen folglich eine Mittelung beider
Kurven dar.
Die Kennlinien des Dean-Vorleitprofils ₂ ähneln denen des ₄₅°-DN₁. Die
Rotationsrichtung der Dean-Wirbel beeinflusst den Kennlinienverlauf
somit nur geringfügig. Allerdings sind sowohl die Pumpgrenze als auch
die Stopfgrenze zu niedrigeren Durchflusszahlen verschoben.
Da das Vorleitprofil beim Übergang der gegengleich angestellten Trag-
flächenprofile sehr enge Querschnitte aufweist, verstopft das Profil an
diesen Stellen früher. Dies tritt insbesondere im Bereich der ohnehin
erhöhten Strömungsgeschwindigkeiten auf. Folglich verschiebt sich die
Stopfgrenze.
Im Gegensatz zum DN₁ ist beim DN₂ anzunehmen, dass der deutlich
ausgeprägte Geschwindigkeitsgradient zu einer Verschiebung der Pump-
grenze, entsprechend des Gradientengitters, führt. Die Sekundärströ-
mung beeinflusst in diesem Fall dieWirkung des Gradienten nicht, da
die Luft das Vorleitprofil im Bereich der hohen Strömungsgeschwindig-
keiten relativ gerade passiert. Die Sekundärströmung ist somit an dieser
Stelle geringer ausgeprägt. Dies zeigt sich auch durch einen verhältnis-
mäßig niedrigen Turbulenzgrad.
DieWirkungsgrade entsprechen dem Verhalten der vorherigen Profile.
Aufgrund des mit der Strömungsgeschwindigkeit zunehmenden Druck-
verlusts, fallen die Kurven mit steigender Durchflusszahl gegenüber
denen bei gerader Anströmung ab. In der Nähe der Pumpgrenze nähern
sich dieWirkungsgrade aufgrund der niedrigeren Strömungsgeschwin-
digkeiten wieder an.
Schallabstrahlung
Beide Dean-Vorleitprofile sorgen bei geringer Drosselung für eine Erhö-
hung der breitbandigen Schallabstrahlung ab ₃ kHz (Abb. ₇.₂₆). Dies
gleicht dem Verhalten der Drallerzeuger mit negativem Anstellwinkel
(Abb. ₇.₁₃). Der Gesamtschalldruckpegel steigt um bis zu ₃ dBA. Es ist
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gerade 35°‐DN1 gerade 35°‐DN2
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₇.₂₆: Einfluss der Dean-Vorleitprofile in der Anströmung des Verdichters
auf den Schalldruckpegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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daher anzunehmen, dass die stark ausgebildete Sekundärströmung zur
deutlichen Strömungsablösungen an den Vorderkanten des Laufrads
führt. Dies liegt zum einen an dem vor allem bei großen Radien vorherr-
schenden Gegendrall. Dieser verringert den relativen Anströmwinkel.
Zum anderen sorgen auch die Dean-Wirbel selbst mutmaßlich für örtli-
che Fehlanströmungen des Laufrads. Der Einfluss des Gegendralls zeigt
sich auch in der ebenfalls deutlich auftretenden Reduktion des drehzahl-
synchronen Peaks in allen Betriebszuständen.
Ein Abfall des Breitbandanteils bei mittleren Ventilstellungen, wie er bei
den Drallerzeugern mit positivem Anstellwinkeln auftritt (Abb. ₇.₁₂),
ist nicht zu beobachten. Dies liegt möglicherweise an der zu geringen
Reduktion der spezifischen Laufradarbeit. Entsprechend fallen die Kenn-
linien moderater als bei reinem Gleichdrall ab. Die Gleichdrallanteile
wirken sich somit nicht auf die Schallabstrahlung aus.
Auffällig ist zudem, dass die Rotationsrichtung der Dean-Wirbel die
breitbandige Schallabstrahlung nahezu nicht beeinflusst. Dies lässt den
Schluss zu, dass der Breitbandanteil lediglich von der Gewichtung zwi-
schen Gleich- und Gegendrallanteilen abhängt.
In stark gedrosselten Zuständen gleichen sich die Frequenzspektren, wie
unter dem Einfluss der vorherigen Vorleitprofile, wieder dem Zustand
bei gerader Anströmung an.
Im Gegensatz zu den Kennlinien beeinflusst der Anstellwinkel des DN₁
die Schallabstrahlung nicht. Die Frequenzspektren beider Profile sind
nahezu identisch (vgl. Abb. ₇.₂₆ und Abb. ₇.₂₈).
₇.₅.₂ Einbaurichtung
Die Pumpgrenze des Verdichters ist, unter Abwesenheit der Sekundär-
strömung, von der Orientierung des Geschwindigkeitsgradienten in der
Anströmung abhängig (Abschnitt ₇.₃). Die Dean-Profile ermöglichen
nun die Untersuchung des Einflusses der Orientierung des Geschwin-
digkeitsgradienten bei vorhandener Sekundärströmung.
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Verdichterkennfeld
Sowohl beimDN₁ als auch beimDN₂ ist die PumpgrenzedesVerdichters
nicht von der Orientierung der Profile abhängig (Abb. ₇.₂₇). Im Fall des
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Abbildung ₇.₂₇: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
unter dem Einfluss der kombinierten Vorleitprofile in Abhängigkeit der Einbauposition
DN₁ ist, wie im vorherigen Abschnitt erläutert, anzunehmen, dass die
Drallanteile in der Anströmung zu einer negativen Verschiebung der
Pumpgrenze führen. Die positiveWirkung desGeschwindigkeitsgradien-
ten wird kompensiert. Die Drallanteile erstrecken sich am Außenradius
symmetrisch über nahezu den gesamten Querschnitt. Drall beeinflusst
mutmaßlich in erster Linie die Anströmung der Vorderkanten des Lauf-
rads. Aufgrund der sehr hohen Drehzahlen dreht sich jedoch das rota-
tionssymmetrische Laufrad unter der Strömung weg. Die Anströmung
der Vorderkanten ist im Mittel immer gleich und somit unabhängig von
der Orientierung des Strömungsprofils. Dementsprechend ändert sich
die Pumpgrenze nicht.
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Im Gegensatz zum DN₁ führt der beim DN₂ auftretende Geschwindig-
keitsgradient in der Anströmung zu einer Verschiebung der Pumpgren-
ze. Dabei ist anzunehmen, dass der Gradient die bei hoher Drosselung
am Außenradius auftretende Rückströmung beeinflusst. Beim reinen
Gradientengitter fällt die Verschiebung der Pumpgrenze zu niedrige-
ren Durchflusszahlen in der ₁₈₀°-Position geringer als in den übrigen
Orientierungen aus. Dies liegt an der ungünstigen Lage der maxima-
len Strömungsgeschwindigkeiten über der Position der kleinsten Quer-
schnitte im Spiralgehäuse. Beim DN₂ erstreckt sich jedoch der Bereich
hoher Strömungsgeschwindigkeiten am Außenradius bereits bei mitt-
leren Massenströmen über den halben Rohrquerschnitt. Folglich wird
die Rückströmung auch in der ₁₈₀°-Position in Bereichen beeinflusst,
die beim reinen Gradientengitter nur in den anderen Einbaupositionen
abgedeckt sind. Dementsprechend ist die Pumpgrenze in allen Orien-
tierungen zu kleineren Durchflusszahlen verschoben.
Auch hier zeigt sich, dass hauptsächlich die Anströmung am Außenradi-
us des Laufrads für das Betriebsverhalten des Verdichters maßgeblich
ist.
Schallabstrahlung
Da die Kennlinien nahezu unabhängig von der Orientierung der Profile
sind, wird auch die Schallabstrahlung nur geringfügig von der Einbau-
position beeinflusst (Abb. ₇.₂₈ und Abb. ₇.₂₉).
Im ungedrosselten Zustand ist beim DN₁ lediglich die hochfrequente,
breitbandige Schallabstrahlung in der ₉₀°-Position erhöht. Dies korre-
spondiert mit einer geringfügigen Verschiebung der Kennlinie zu höhe-
ren Druckzahlen. Demgegenüber fällt dieser Schallanteil bei ₀° geringer
aus.
BeimDN₂ tritt dieseAbhängigkeit nicht auf. Auffällig ist jedoch, dass der
drehzahlsynchrone Peak, die durch den Pulsationsdämpfer erzeugte to-
nale Komponente und teilweise der zweite Konstantton, unabhängig von
derOrientierungdesProfils, deutlich reduziert sind. DiesähneltdemVer-
halten bei Gegendrall (Abb. ₇.₁₃). Folglich beeinflusst die Sekundärströ-
mung beimDN₂aufgrunddesdominantenGeschwindigkeitsgradienten
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Abbildung ₇.₂₈: Einfluss der Orientierung des ₄₅°-DN₁-Profils auf den Schalldruck-
pegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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Abbildung ₇.₂₉: Einfluss der Orientierung des ₃₅°-DN₂-Profils auf den Schalldruck-
pegel bei ₁₂₀₀₀₀min−₁
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zwar nicht die Pumpgrenze, allerdings sind die Kennlinienverläufe und
die Schallabstrahlung aufgrundderhohenGleich- undGegendrallanteile
von dieser abhängig.
₇.₆ Rückschlüsse auf den originalen Zustand
Die mit Hilfe der Vorleitprofile gewonnen Erkenntnisse ermöglichen
Rückschlüsse auf dieWirkungsweise der bei der ₁₀₅°-Umlenkung auf-
tretenden Verdichteranströmung auf Betriebsverhalten und Schallab-
strahlung des originalen Turboladers.
Das Kennfeld des originalen Turboladers fällt bei mittleren und hohen
Durchflusszahlen deutlich gegenüber dem bei gerader Anströmung ab
(Abb. ₇.₂). InderNähederPumpgrenzewerden jedochhöhereDruckzah-
len erreicht. Dies entspricht, ebenso wie das Verschieben der Pumpgren-
ze zu höheren Durchflusszahlen, dem Verhalten des Verdichters unter
dem Einfluss von Gegendrall (Abb. ₇.₁₀). Die in der Anströmung vorhan-
denen Drallanteile kompensieren somit, wie beim DN₁ (Abb. ₇.₂₅), die
positiveWirkung des Geschwindigkeitsgradienten auf die Pumpgren-
ze. Dies wird möglicherweise auch durch den verhältnismäßig kleinen
Bereich niedriger Strömungsgeschwindigkeiten in der Ansaugung be-
günstigt (Abb. ₆.₁₆). Das Strömungsprofil ist weitaus homogener als
beim Gradientengitter oder dem DN₂ (Abb. ₇.₁₄ und Abb. ₇.₂₄), die
beide zu einer Verschiebung der Pumpgrenze zu niedrigeren Durch-
flusszahlen führen. Der Gradient zeichnet sich eher durch die Bereiche
niedriger Strömungsgeschwindigkeiten im Verhältnis zur geraden An-
strömung aus, als durch einen Anstieg der maximalen Geschwindigkei-
ten gegenüber der mittleren Strömungsgeschwindigkeit. Folglich sind
die relativenAnströmungwinkel indiesemBereich kleinerals imgeraden
Fall. Dies begünstigt das Abreißen der Strömung an den Vorderkanten
des Verdichters.
Der Einfluss des Gegendralls zeigt sich auch in der Schallabstrahlung
des Turboladers. Bei geringen Drosselzuständen ist das hochfrequente,
breitbandige Strömungsrauschen deutlich gegenüber der Schallabstrah-
lung bei geraderAnströmung erhöht (Abb. ₇.₃). Diedrehzahlabhängigen
Komponenten sind ebenfalls leicht reduziert. Auch hier ist anzunehmen,
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dass der durch Gegendrall bedingte, kleinere relative Anstellwinkel Strö-
mungsablösungen begünstigt. Zudem ist die Schallabstrahlung bei ho-
hen Drosselzuständen gegenüber derer bei gerader Anströmung erhöht.
Dies ist durch den geringen Abstand des Betriebspunkts im originalen
Fall zur Pumpgrenze begründet. Allerdings trat das Verhalten unter
keinem Vorleitprofil so deutlich auf. Vermutlich ist der effektive Gegen-
drall beim originalen Verdichter höher als der beim - ₄₅°-Drallerzeuger.
Dementsprechend kommt es zu noch größeren Strömungsablösungen
und somit zu breitbandiger Schallabstrahlung im mittleren Frequenzbe-
reich.
Die Gleichdrallanteile haben somit weder auf die Kennlinie noch die
Schallabstrahlung einen Einfluss. Möglicherweise erzeugt die Umlen-
kung des Verdichters aufgrund der Anschlüsse der Kurbelgehäuseentlüf-
tung und des Schubumluftventils ein nicht symmetrisches Strömungs-
profil inderAnsaugung. Dies kannzueinemungleichmäßigenVerhältnis
der Gleich- und Gegendrallanteile führen. Hierzu passt auch die leicht
verdrehte Symmetrieachse zwischen den Dean-Wirbeln im ungedrossel-
ten Zustand (Abb. ₆.₁₆).
ZurReduzierung der Schallabstrahlung desoriginalenTurboladers bietet
sichderEinbauvonVorleitprofilenvorodernachder ₁₀₅°-Umlenkung an.
Die Beeinflussung der Anströmung verspricht jedoch nur einen Erfolg,
wenn die Drallanteile reduziert werden können. Gleichdrall sorgt zwar
für geringere breitbandige Schallabstrahlung bei mittleren Durchfluss-
zahlen, allerdings fallen dabei die Kennlinien des Verdichters deutlich
ab. Moderater Gegendrall kann zwar das Kennfeld zu höheren Druck-
zahlen verschieben, die breitbandige Schallabstrahlung nimmt aber in
jedem Fall deutlich zu. Ein Geschwindigkeitsgradient wirkt sich hin-
gegen nicht negativ auf die Schallabstrahlung aus. Allerdings kann die
Pumpgrenze zu kleineren Durchflusszahlen verschoben werden. Das
breitere Kennfeld mindert somit indirekt die Schallabstrahlung, da die
in der Nähe der Pumpgrenze auftretenden Pegelerhöhungen erst bei
größerer Drosselung auftreten. Zudem müssen die Profile so ausgelegt
werden, dass ein möglichst geringer Druckverlust entsteht. Nur so kann
dieWirkungsgradreduktion in Grenzen gehalten werden.
Eine vielversprechende Möglichkeit ist dabei der Einbau des TG₂. Es
wirkt wie ein zusätzlicher Gleichrichter. Die Schallabstrahlung erhöht
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sich gegenüber derer bei idealer, gerader Anströmung nicht (Abb. ₇.₂₂).
Der Wirkungsgrad sinkt nur geringfügig (Abb. ₇.₂₁). Möglicherweise
können durch den Einsatz des TG₂ nach der ₁₀₅°-Umlenkung die Dean-
Wirbel reduziert werden. Es ist anzunehmen, dass dadurch die Zustän-
de bei gerader Anströmung angenähert werden. Dies führt zu einem
verbesserten Betriebsverhalten und niedrigerer Schallabstrahlung des
Turboladers im Pkw.
Eine weitere Möglichkeit zur Reduktion der Dean-Wirbel ist der Einbau
mehrerer Strömungsleitbleche in die Umlenkung. Die Leitbleche teilen
den Querschnitt in nicht miteinander verbundene, gleich große Kanäle
auf. Dadurch kann sich der Druckunterschied am Innen- und Außenra-
dius nicht durch auftretende Sekundärströmung ausgleichen. Kim et al.
[₁₂] erzielten damit eine Abschwächung derDean-Wirbel. Entsprechend
sind die für den Kennlinienabfall und die Schalldruckpegelerhöhung
verantwortlichen Drallanteile reduziert.
₁₅₁

Kapitel ₈
Einfluss turbinenseitiger
Druckpulsationen auf die
Schallabstrahlung des Abgasturboladers
Neben der Ansaugung des Verdichters weicht auch die turbinenseitige
Anströmung im Pkw vom Idealzustand eines turbulenzarmen, gleichmä-
ßigen Strömungsprofils ab. Die ladungswechselbedingten Ventilhübe
verursachen zeitlich abhängige Pulsationen des Abgasstroms. Diese
Pulsationen werden am Prüfstand mit Hilfe eines geschleppten Zylin-
derkopfs generiert (Abschnitt ₅.₁.₂). In Abhängigkeit der vorgegebenen
Nockenwellendrehzahlen variieren sowohl die Druckamplitude als auch
die Pulsationsfrequenz des Abgasstroms (Abb. ₈.₁).
Die Zustände bei ungepulstem Abgasstrom dienen als Referenzwert für
die folgenden Untersuchungen. Im ungedrosselten Zustand des Ver-
dichters beträgt dabei der Druck vor der Turbine bei einer Turbolader-
drehzahl von ₁₂₀₀₀₀min−₁ ₂,₅ bar. Dieser nimmt mit zunehmender
Drosselung bis auf einenWert von ₁,₉₆bar ab. Allerdings steigen auch
die Schwankungen im zeitlichen Verlauf.
Die Amplituden der Druckpulsationen sind bei ₁₀₀% Ventilöffnung
deutlich vonderNockenwellendrehzahl abhängig. DieWerte schwanken
imSchnitt um±₀,₂₅ bar. DermittlereDruckvorderTurbine ist bei einer
Nockenwellendrehzahl von ₈₂₅min−₁ mit ₂,₄bar leicht gegenüber dem
ungepulsten Zustand verschoben. Die Pulsationsfrequenz entsprichtmit
₄₈Hz in etwa der Schaltfrequenz der vier Ventile von ₅₅Hz. Die leichte
Differenz sowie die teilweise nicht sauber ausgeprägten Druckpeaks
basieren möglicherweise auf dem Überströmen der Luft vom geöffneten
Zulaufrohr in die Rohre mit gegenwärtig geschlossenen Ventilen.
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Abbildung ₈.₁: Druckpulsationen vor der Turbine in Abhängigkeit der Nockenwellen-
drehzahl bei einer Turboladerdrehzahl von ₁₂₀₀₀₀min−₁ und gerader Anströmung
des Verdichters
ImGegensatzdazu schwankendieWerte bei ₁₆₅₀min−₁ durchschnittlich
mit±₀,₁₆ bar um den Mittelwert von ₂,₄₅ bar. Allerdings ist die Streu-
ung der Amplituden deutlich größer. Aufgrund der langen Zulaufrohre
kommt es vermutlich bei den hohen Nockenwellendrehzahlen zu noch
größeremÜberströmen der Luft, da die Schaltzeiten derVentile deutlich
kürzer als die Konvektionszeit der Luft zum Einlass der Turbine sind.
Die Pulsationsfrequenz liegt mit ₁₀₀Hz leicht unter dem theoretischen
Wert von ₁₁₀Hz.
Mit zunehmender Drosselung gleichen sich die Druckamplituden trotz
unterschiedlicher Nockenwellendrehzahlen an. So schwanken dieWerte
bei ₈₂₅min−₁ mit ±₀,₁₈ bar um den Mittelwert ₁,₉₅ bar und bei ₁₆₅₀
min−₁mit±₀,₁₇ bar um ₁,₉₆bar. DiePulsationsfrequenzbleibt in beiden
Fällen gleich.
₁₅₄
Verdichterkennfeld
Das Kennfeld des Verdichters wird nur geringfügig von Pulsationen
des Abgasstroms beeinflusst (Abb. ₈.₂). Sowohl bei idealer Verdich-
teranströmung als auch unter dem Einfluss des ₄₅°DN₁ Vorleitprofils
unterscheiden sich die Kennlinien bei gepulstem Abgasstrom nur mar-
ginal von den jeweiligen ohne Pulsationen. Die Druckfluktuationen
übertragen sich somit nur geringfügig von der Turbine auf den Verdich-
ter bzw. beeinflussen dessen Betriebsverhalten nicht. Allerdings fallen
dieWirkungsgrade im gesamten Kennfeld unter dem Einfluss des DN₁
bei gepulstemAbgasstromgegenüber dem imungepulsten Fall ab. Dabei
zeigt sich dieWirkungsgradreduktion umso ausgeprägter, je kleiner die
Pulsationsfrequenz ist. Dies entspricht den Untersuchungen vonMarelli
und Capobianco [₁₄₄] und Szymko et al. [₁₄₅]. Eine ungleichmäßige
Turbinenanströmung wirkt sich somit negativ aus.
0 min‐1 825 min‐1 1650 min‐1
(a) ideal (b) ₄₅°DN₁
Abbildung ₈.₂: Kennlinien des Verdichters und Wirkungsgrade bei ₈₀₀₀₀min−₁,
₁₀₀₀₀₀min−₁ und ₁₂₀₀₀₀min−₁ unter dem Einfluss des gepulsten Abgasstroms (An-
ordnung von unten nach oben)
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ImGegensatz dazu steigt derWirkungsgrad bei idealerVerdichteranströ-
mung mit gepulstem Abgasstrom an. Dies tritt besonders bei niedrigen
Drehzahlen auf. Möglicherweise hängt dies mit der von Palfreyman und
Martinez-Botas [₁₄₇] beschriebenen Hysterese der Turboladereffizienz
und dem Druckverhältnis zusammen. Lokale Massenstromdifferenzen
zwischen Turbineneinlass- und auslass führen demnach zu einem verzö-
gerten Ansprechverhalten der Turbine. Als Folge der Hysterese variiert
der Druck vor der Turbinewährend eines Druckpulses. Somitwerden bei
gleichen Druckverhältnissen unterschiedlicheWirkungsgrade erreicht.
Die Abtastrate des zur Berechnung der Effizienz verwendeten Drucksen-
sors p3 ist jedoch mit ₁₀Hz zu gering, um die zeitlichen Druckfluktua-
tionen zu erfassen. Der Messwert stellt somit eine ungenaue Mittelung
des Drucks dar. Die Druckmessung des mit ₁ kHz abgetasteten Sensors
kann nicht eingesetzt werden, da bei den übrigen Messstellen nur die
geringere Abtastrate möglich ist. Die Mittelung des Sensorwertes ist
ebenfalls nicht möglich, da diese über jeweils ganze, diskrete Perioden
der Pulse erfolgen muss. Folglich steigt die Messunsicherheit. Da mit
steigender Drehzahl die auf den Massenstrom bezogene Pulsationsfre-
quenz abnimmt, wird der Fehler bei höheren Laderdrehzahlen kleiner.
Eine tatsächliche Erhöhung desWirkungsgrades aufgrund des gepulsten
Abgasstroms erscheint unwahrscheinlich. Dafür spricht auch, dass sich
dieWirkungsgradlinien bei beiden Pulsationsfrequenzen nahezu gleich
verhalten.
Da die Turbineneigenschaften den Verdichter nur indirekt beeinflussen,
ist das Verdichterkennfeld nahezu unabhängig von den Pulsationen des
Abgasstroms.
Schallabstrahlung
Die Schallabstrahlung des Turboladers wird hauptsächlich durch den
Verdichter erzeugt. Da dieser nur unwesentlich von turbinenseitigen
Druckpulsationen beeinflusst wird, ist auch die Schallabstrahlung so-
wohl bei idealer Verdichteranströmung als auch unter dem Einfluss
des DN₁ ab einer Frequenz von ₃₀₀Hz nahezu unabhängig von den
Pulsationen (Abb. ₈.₃ und Abb. ₈.₄). Lediglich im niederfrequenten Be-
reich zeigen sich in allen Messungen deutliche Unterschiede. Der Peak
bei ₉₂Hz ist dabei besonders auffällig. Die Frequenz ist unabhängig
₁₅₆
0 min‐1 825 min‐1 0 min‐1 1650 min‐1
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung ₈.₃: Einfluss des pulsierenden Abgasstroms auf den Schalldruckpegel bei
idealer Verdichteranströmung und ₁₂₀₀₀₀min−₁
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0 min‐1 825 min‐1 0 min‐1 1650 min‐1
(a) ₁₀₀% Ventilöffnung
(b) ₈₀% Ventilöffnung
(c) ₇₀% Ventilöffnung
(d) ₅₀% Ventilöffnung
Abbildung₈.₄: Einflussdes pulsierendenAbgasstromsauf den Schalldruckpegel unter
dem Einfluss des ₄₅°DN₁ Vorleitprofils und ₁₂₀₀₀₀min−₁
₁₅₈
vom Drosselzustand, der Pulsationsfrequenz und der Anströmung des
Verdichters. Dies lässt auf die Anregung eines Bauteils des Prüfstands
mit seiner Eigenfrequenz schließen. Dieses wurde im Folgenden unter-
sucht.
Zur Bestimmung der Eigenfrequenzen wird der Turbolader auf Höhe der
Welle mit Hilfe eines Shakers punktuell angeregt. Wie bei den normalen
MessungenerfassenMikrofoneund Beschleunigungssensorendie Schall-
abstrahlung. Die Anregung erfolgte dabei mit einem linear ansteigenden,
₁₀-sekündigen Sinus-Sweep im Frequenzbereich von ₂₀Hz bis ₃₀ kHz.
Der Bezugswert zur Pegeldarstellung der zwischen dem Eingangs- und
Ausgangssignal gebildeten Übertragungsfunktion ist ₁₀-₆.
Es zeigt sich am Beschleunigungssensor in der Mitte der Abgasanlage
einedeutlicheAnregung bei ₉₂Hz (Abb. ₈.₅). DieAbgasanlage schwingt
Abbildung ₈.₅: Übertragungsfunktion von einer Sinus-Sweep-Anregung zum Be-
schleunigungssensor in der Mitte der Abgasanlage
folglich bei gepulstemAbgasstrommit ihrer Eigenfrequenz. Da die Anre-
gung im ungepulsten Fall nicht auftritt, ist davon auszugehen, dass diese
durch die Restpulsationen des Abgases nach der Turbine hervorrufen
wird. Allerdings ist zudem denkbar, dass die Eigenfrequenzanregung
durch Schwingungen des geschleppten Zylinderkopfs verstärkt wird.
Diese übertragen sich über die Zulaufrohre, trotz Schwingungsentkopp-
lung, auf den Prüfstand und regen somit die Abgasanlage an.
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₈ Einfluss turbinenseitiger Druckpulsationen
Da der Peak bei ₉₂Hz relativ breit zu tieferen und höheren Frequenzen
ausläuft, sind auch im Schallspektrumdie Frequenzbereiche in der Nähe
des Hauptpeaks erhöht.
Diese durch die Pulsationen des Abgasstroms bedingte niederfrequente
Schallabstrahlung spielt in realen Pkws nur eine untergeordnete Rolle.
Der Frequenzbereich wird durch die Geräuschemission des Verbren-
nungsmotors maskiert. Im Hochfrequenten ist der Einfluss der Fluktua-
tionen auf die Schallabstrahlung ohnehin gering. Folglich können die
Pulsationen des Abgasstroms bei der Bestimmung der Schallabstrah-
lung des Abgasturboladers in Pkws in guter Näherung vernachlässigt
werden.
₁₆₀
Kapitel ₉
Zusammenfassung
Der Einsatz von Abgasturboladern ist in modernen Motorkonzepten
des Verbrennungsmotors unerlässlich. Aber auch bei der Aufladung von
Brennstoffzellen findet der Turbolader seine Anwendung. Nur so sind
hoheWirkungsgrade bei niedrigem Kraftstoffverbrauch und geringen
Emissionen realisierbar. Allerdings sorgen die sehr hohen Drehzahlen,
großen Verdichtungsverhältnisse und dynamischen Beschleunigungs-
und Abbremsvorgänge des Laders für tonale und breitbandige Schallab-
strahlung im gesamten menschlichen Hörbereich.
Aufgrund des Turbolochs ist die Schallemission nur schwer dem Turbo-
lader zuzuordnen. Zu dominante Schallabstrahlung führt daher, neben
einem negativen Fahrkomfort, zu irrtümlichen Schadensreklamationen
der Fahrzeugkunden.
Der enge Bauraum in Fahrzeugen erfordert viele Umlenkungen und
Querschnittssprünge in der Ansaugung. Die daraus resultierenden un-
günstigen Anströmbedingungen des Verdichters können die Schallab-
strahlung des Turboladers beeinflussen und verstärken. Aber auch die
Turbine ist aufgrund des durch die Ventilhübe bedingten pulsierenden
Abgasstroms einer fluktuierenden Anströmung ausgesetzt.
Daher war es Ziel dieser Arbeit, den Einfluss der Anströmung des Ver-
dichters und derTurbine auf die Schallabstrahlung desAbgasturboladers
systematisch zu untersuchen.
₁₆₁
₉ Zusammenfassung
Methodik
Um diese Untersuchungen zu ermöglichen, wurde ein Prüfstand konzi-
piert und gebaut. Er ermöglicht die vomMotorunabhängigeVermessung
des Betriebsverhaltens und der Schallabstrahlung des Abgasturboladers
in einem isolierten, ebenfalls neu entwickelten, schallarmen Raum.
Die originale Verdichteranströmung des Abgasturboladers ist durch eine
₁₀₅°-Strömungsumlenkung vor dem Laufrad geprägt. Zur Charakterisie-
rung des Turboladers unter homogenen, idealen Anströmbedingungen
wurde diese im Laufe der Arbeit entfernt und durch eine gerade Anströ-
mung ersetzt. Dies ermöglicht zudemden Einsatz vonVorleitprofilen zur
gezielten Beeinflussung der Verdichteranströmung. Die konstruierten
Profile erzeugen drallbehaftete, inhomogene und turbulente Anström-
bedingungen. Abschließend wurden kombinierte Vorleitprofile reali-
siert, die die Strömungsverhältnisse nach einer Umlenkung nachbilden.
Dadurch können Rückschlüsse auf die Vorgänge bei der originalen An-
strömung gezogen werden. Der pulsierende Abgasstrom vor der Turbine
wird mittels eines geschleppten Zylinderkopfs erzeugt.
Zur Untersuchung der durch die Vorleitprofile bedingten Strömungszu-
ständewurden diese an einem separaten Prüfstand mit einemHilfsgeblä-
se durchströmt und mit einem Laser Doppler Anemometer vermessen.
Schallabstrahlung bei originaler Verdichteranströmung
Am Betriebspunkt des maximalenWirkungsgrads ist die Schallabstrah-
lung des Abgasturboladers von den tonalen Frequenzen der Drehzahl,
der auf Schwingungen der Welle in der Öllagerung basierenden Kon-
stanttöne und der Blattfolgefrequenzen des Verdichters und der Turbine
geprägt. Mit zunehmender Drosselung treten Strömungsablösungen
am Verdichter auf. Dieser breitbandige Rauschanteil maskiert die tona-
len Komponenten im mittleren Frequenzbereich zwischen ₁ kHz und
₁₀ kHz. Dadurch steigt der Gesamtschalldruckpegel.
Zudem zeigt sich ein tonaler Peak, der innerhalb diskreter Drehzahlbe-
reiche bei konstanten Frequenzen zwischen ₃ kHz und ₆,₆ kHz auftritt.
₁₆₂
Beim Überschreiten eines Drehzahlbereichs springt die tonale Kompo-
nente zur nächsthöheren Frequenz. Während einer Beschleunigung des
Turboladers bildete sich daher im Campbell-Diagramm des Schalldruck-
pegels ein Treppenstufenmuster aus. Die Übergänge der Treppenstufen
verschieben sich mit zunehmender Drosselung zu höheren Drehzahlen.
Diese Schallabstrahlung ist auf den Pulsationsdämpfer im Verdichter-
gehäuse zurückzuführen. Durch die Überströmung der Einlassschlitze
der Hohlräume des Dämpfers werden diskrete Schwingungsmoden an-
geregt. Die Frequenzen der sogenannten Rossitermoden sind von der
Geschwindigkeit der überströmenden Luft abhängig. Diese steigtmit der
Turboladerdrehzahl und sinkt mit zunehmender Drosselung. Werden
die Hohlräume des Pulsationsdämpfers verschlossen, tritt die tonale
Schallabstrahlung nicht auf.
Das Überschreiten der Verdichterstabilitätsgrenze bei starker Drosse-
lung führt zu deutlichen verdichterseitigen Druck- und Massenstrom-
schwankungen. Diese zeigen sich auch in starken Schwankungen der
Schallabstrahlung. Die Pumpfrequenz liegt bei ca. ₃,₃Hz. Kurz vor Auf-
treten des Pumpens wird ein Peak mit der halben Frequenz der Turbola-
derdrehzahl angeregt. Es ist anzunehmen, dass dieser auf rotierenden
Ablösungen basiert. Bis zum Erreichen des Pumpens verschiebt sich die
Frequenz bis zur ₀,₇-fachen Turboladerdrehzahl.
Die Regelmechanismen des Verdichters und der Turbine haben direk-
ten Einfluss auf die Schallabstrahlung des Turboladers. Während beim
Öffnen des turbinenseitigenWastegastes die Drehzahl abfällt, bleibt sie
beim Schalten des verdichterseitigen Schubumluftventils nahezu kon-
stant. Dementsprechend schwankt der tonale Drehzahlpeak mit dem
Öffnungsgrad desWastegates. Das Schließen desWastegates sorgt für
einen kurzzeitigen Abfall des Gesamtschalldruckpegels. Anschließend
bleibt das Rauschniveau relativ stabil. Im Gegensatz dazu steigt das Strö-
mungsrauschen beimÖffnen des Schubumluftventils deutlich an. Dabei
strömt bereits verdichtete Luft von der Druckseite in den Ansaugbereich.
Die dadurch beeinträchtigte Anströmung beeinflusst die Schallabstrah-
lung des Verdichters. Zudem beschleunigt der Turbolader kurzzeitig.
Dies zeigt sich in einer Anhebung der Blattfolgefrequenzen.
₁₆₃
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Ideale Verdichteranströmung
Die gerade Verdichteranströmung sorgt im Vergleich zum originalen Zu-
stand für ein homogenes Strömungsprofil mit niedrigem Turbulenzgrad.
Dies wirkt sich sowohl auf das Kennfeld als auch die Schallabstrahlung
aus. Bei niedrigen Drosselzuständen werden deutlich größere Druck-
zahlen erreicht. Zudem verschieben sich die Pump- und Stopfgrenze.
Das Verdichterkennfeld wird breiter. Bei niedrigen Drosselzuständen
steigt der Turboladerwirkungsgrad. Allerdings erreicht der Verdichter
bei originaler Anströmung in der Nähe der Pumpgrenze höhere Druck-
zahlen.
Dennoch nimmt die breitbandige Schallabstrahlung in allen Betriebs-
punkten über nahezu den gesamten Frequenzbereich deutlich ab. Dies
deutet auf günstigere Anströmwinkel an den Vorderkanten des Laufrads
hin, wodurch Strömungsablösungenminimiertwerden. Die tonale, dreh-
zahlabhängige Schallabstrahlung wird hingegen nicht beeinflusst.
Variation der Verdichteranströmung
Gleichdrall führt in der Ansaugung des Verdichters zu einer reduzierten
spezifischen Laufradarbeit bei geringen und mittleren Drosselzustän-
den. Dies bedingt einen deutlichen Abfall der Kennlinien. Bei starker
Drosselung nähern sich die Kurven wieder an. Dabei ist anzunehmen,
dass die in der Nähe der Pumpgrenze auftretende Rückströmung die
Anströmung des Verdichters verändert. Der Einfluss des vorgegebenen
Gleichdralls wird somit negiert.
Trotz des starken Abfalls der Kennlinien verändert Gleichdrall die Schall-
abstrahlung nahezu nicht. Allerdings ist der Breitbandanteil bei mittle-
ren Drosselzuständen gegenüberdem bei idealerAnströmung verringert.
Gleichdrall sorgt für größere relative Anströmwinkel an den Vorderkan-
ten. Die in der Nähe der Pumpgrenze auftretenden Strömungsablösun-
gen setzen somit erst bei höheren Drosselgraden ein. Dies wirkt sich
positiv auf die Schallabstrahlung aus.
₁₆₄
Im Gegensatz zu Gleichdrall führt moderater Gegendrall zu einer Erhö-
hung der spezifischen Laufradarbeit bei geringen und mittleren Drossel-
zuständen. Dadurchwerden höhereDruckzahlen erreicht. Bei stärkerem
Gegendrall fallen die Kennlinien allerdings aufgrund der geringen re-
lativen Anströmwinkel gegenüber denen bei idealer Anströmung ab.
Unabhängig von der Drallstärke verschiebt sich die Pumpgrenze zu grö-
ßeren Durchflusszahlen. Dabei werden jedoch, wie bei der originalen
Anströmung, höhere Druckzahlen erzielt.
Im Schallspektrum sorgt Gegendrall für eine Anhebung des breitban-
digen Strömungsrauschens. Es ist anzunehmen, dass die geringeren
Anströmwinkel trotz höherer spezifischer Laufradarbeit zu Ablösungen
an den Schaufelvorderkanten führen.
Ein Geschwindigkeitsgradient in der Anströmung verändert den Verlauf
der Kennlinien nicht. Allerdings verschiebt sich die Pumpgrenze zu nied-
rigeren Durchflusszahlen. Möglicherweise wird die Rückströmung in
den Bereichen hoher Strömungsgeschwindigkeiten unterdrückt. Dieser
Effekt ist jedoch abgeschwächt, wenn der Gradient entgegen des Rich-
tungsvektors des Verdichterauslasses orientiert ist. Der Richtungsvektor
des Gradienten ist dabei vom Bereich niedriger zum Bereich hoher Strö-
mungsgeschwindigkeiten definiert.
Da der Geschwindigkeitsgradient den Verlauf der Kennlinien nicht be-
einflusst, ändert sich die Schallabstrahlung gegenüber derer bei idealer
Anströmung nur indirekt. Durch die Verschiebung der Pumpgrenze ist
das Strömungsrauschen bei gleichem Drosselgrad gering ausgebildet.
Entscheidend für die Schallabstrahlung ist folglich nur der Abstand des
Betriebspunkts zur Pumpgrenze.
Eine Veränderung des Turbulenzgrads bewirkt bei ansonsten gleichen
Randbedingungen nur geringfügige Veränderungen des Kennfelds und
der Schallabstrahlung. Allerdings lassen die Schallspektren unter dem
Einfluss eines engmaschigen Turbulenzgitters darauf schließen, dass die
Pumpgrenze in geringem Maße zu kleineren Durchflusszahlen verscho-
benwird. Das Vorleitprofil wirkt dabei wie ein zusätzlicher Gleichrichter
und sorgt für noch geringere Turbulenzgrade.
₁₆₅
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Die originale Verdichteranströmung ist von zwei gegenläufig exzentrisch
rotierendenWirbeln, sogenannten Dean-Wirbeln geprägt. Zudem tritt
ein Geschwindigkeitsgradient über den Rohrquerschnitt auf. Dieses
Strömungsverhalten wurde mit Hilfe kombinierter Vorleitprofile aus
Drallerzeugern und Gradientengittern nachgebildet.
DieVorleitprofile führen zueinemdeutlichenAbfall derKennlinien. Dies
ähnelt dem Verhalten bei Gleichdrall. Die Schallabstrahlung des Turbo-
laders entspricht hingegen derer bei Gegendrall. Demzufolge verändern
die gegenläufigenWirbel selbst das Verhalten des Turboladers nicht. Sie
sorgen allerdings am Außenradius des Querschnitts für starke Gleich-
und Gegendrallanteile. Das Betriebsverhalten und die Schallabstrahlung
des Laders stellen eine Mittelung beider Zustände dar. Entscheidend
ist dabei das Verhältnis zwischen den beiden Drallanteilen. Das Strö-
mungsprofil in der Mitte des Rohrquerschnitts ist entsprechend weniger
von Bedeutung. An dieser Stelle ist das Laufrad ohnehin aufgrund der
Nabe versperrt. Die Rotationsrichtung der Dean-Wirbel ist vernachläs-
sigbar.
Die kennfelderweiternde Eigenschaft des Geschwindigkeitsgradienten
zeigt sich nur bei entsprechend großen Gradienten. Ansonsten wirken
die Drallanteile dem Effekt zu stark entgegen.
Rückschlüsse auf den originalen Zustand
Die gewonnen Erkenntnisse erlauben Rückschlüsse auf dieWirkungs-
weise der originalen Verdichteranströmung auf das Verhalten des Turbo-
laders.
Das originale Kennfeld weist ein ähnliches Verhalten wie unter dem
Einfluss von Gegendrall auf. Dies zeigt sich auch in der typischerwei-
se erhöhten breitbandigen Schallabstrahlung bei hohen Frequenzen.
Gleichdrallanteile haben hingegen keinen Einfluss. Strömungssimula-
tionen der originalen Anströmung zeigen, dass sich ein nicht symmetri-
sches Strömungsprofil vor dem Laufrad ausbildet. Die Symmetrieachse
der Dean-Wirbel ist im ungedrosselten Zustand verdreht. Dies führt zu
einem ungleichmäßigen Verhältnis von Gleich- und Gegendrallanteilen
amAußenradius. Folglich ist derGegendrall dominant. Dieserverschiebt
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auch die Pumpgrenze zu höheren Durchflusszahlen. Der Geschwindig-
keitsgradient hat somit keinen Einfluss. Dieser ist bei der originalen
Anströmung weniger von einem Anstieg der maximalen Strömungs-
geschwindigkeiten gegenüber der mittleren Geschwindigkeit, als von
einem Abfall der minimalen Strömungsgeschwindigkeiten im Bereich
der Dean-Wirbel geprägt. Die Wirkungsweise entspricht daher nicht
derer bei reinen Gradientengittern.
Folglich führt eine Reduzierung der nach der Umlenkung auftretenden
Sekundärströmung zu einer Verbesserung des Betriebsverhaltens des
Verdichters und der Schallabstrahlung des Turboladers. Der Einsatz des
engmaschigen Turbulenzgitters führt zu keiner Verschlechterung der
Turboladereigenschaften im Vergleich zur idealen Anströmung. Es wirkt
wie ein zusätzlicher Gleichrichter und verringert nochmals den Turbu-
lenzgrad. Daherverspricht der Einbau eines solchen Gleichrichters in die
Ansaugung des Verdichters homogenere Strömungszustände vor dem
Laufrad und die Reduzierung der Drallanteile am Außenradius. Dies
führt zu breiteren Kennfeldern und geringerem Strömungsrauschen. Al-
lerdings erzeugt der Einsatz vonVorleitprofilen zwangsläufig zusätzliche
Druckverluste. Dementsprechend sinkt der Turboladerwirkungsgrad.
Da derWirkungsgradabfall beim beschriebenen Turbulenzgitter jedoch
sehr gering ist, ist der Einsatz eines Turbulenzgitters im realen Pkw
vielversprechend.
Einfluss turbinenseitiger Druckpulsationen
Turbinenseitige Druckpulsationen verändern die Schallabstrahlung des
Turboladers ab ₃₀₀Hz nicht. Lediglich im niederfrequenten Bereich
tritt ein zusätzlicher tonaler Peak auf. Die Anregung des Prüfstands mit
Hilfe eines Shakers zeigt, dass die zusätzliche Schallabstrahlung auf
Eigenfrequenzschwingungen der Abgasanlage beruht. Diese können je-
doch nicht direkt der Beaufschlagung der Turbinemit Druckpulsationen
zugeschrieben werden. Zudem spielt die niederfrequente Schallabstrah-
lung im Pkw aufgrund der Geräuschemission des Verbrennungsmotors
nur eine untergeordnete Rolle. Daher kann der Einfluss des pulsierenden
Abgasstroms auf die Schallabstrahlung des Abgasturboladers in guter
Näherung vernachlässigt werden.
₁₆₇
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Ausblick
Die vorliegende Arbeit zeigt den Einfluss der verdichter- und turbinen-
seitigen Laufradanströmung auf die Schallabstrahlung des Abgasturbo-
laders. Die Anströmung des Verdichters beeinflusst maßgeblich dessen
breitbandige Schallabstrahlung und somit die des gesamten Turbola-
ders. Daher kann die Analyse der durch die Luftansaugung beeinflussten
Anstörmung bereits in einer frühen Entwicklungsphase des Motors ne-
gative Einflüsse auf die Schallabstrahlung des Turboladers aufdecken.
Dies ermöglicht schnelle und kostengünstige Änderungsmaßnahmen
anhand der in dieser Arbeit aufgezeigten Einflüsse einzelner Strömungs-
anteile. Mögliche Änderungsmaßnahmen beinhalten zum einen die
Anpassung der strömungsführenden Geometrie, aber auch den Ein-
bau von Vorleitprofilen zur Reduzierung der Sekundärströmung vor
dem Verdichter. Gegendrallanteile in der Verdichteranströmung sor-
gen für eine Erhöhung der breitbandigen Schallabstrahlung. Daher sind
Drallerzeuger unmittelbar vor dem Verdichter denkbar, die den nach
der Umlenkung auftretenden Gegendrall durch Gleichdrall ausgleichen.
Da jedoch die auftretende Drallstärke vom Betriebspunkt des Verdich-
ters abhängt, ist eine genaue Abstimmungen der Drallerzeuger auf die
jeweilige Geometrie des Abgasturboladers und der Ansaugung notwen-
dig. Drallerzeuger mit variablen Anstellwinkeln ermöglichen hierbei
die individuelle Anpassung der Drallstärke auf einzelne Betriebspunk-
te. Grundsätzlich führt jedoch eine homogene Verdichteranströmung
zur geringsten breitbandigen Schallabstrahlung. Folglich verspricht der
Einsatz eines Gleichrichters unmittelbar vor dem Verdichter eine Re-
duzierung der durch die Umlenkung verursachten Sekundärströmung
und damit der breitbandigen Schallabstrahlung. Durch den Einsatz von
Vorleitprofilen steigen jedoch die Druckverluste in der Ansaugung. Dies
kann den Wirkungsgrad des Turboladers und folglich des gesamten
Motors negativ beeinflussen. Die Vorteile der geringeren Schallabstrah-
lung werden dadurch teilweise kompensiert. Im nächsten Schritt ist
daher die Anwendung der Vorleitprofile im realen Pkw zu untersuchen.
Die zusätzlichen Messungen ermöglichen es, die Wirkungsweise der
Vorleitprofile auf das Betriebsverhalten des Turboladers im Fahrzeug
weiter zu optimieren und auf das Zusammenspiel zwischen Motor und
Turbolader abzustimmen. Dieses Vorgehen stellt einen vielversprechen-
den Ansatz zur Realisierung der geräuschmindernden Maßnahmen in
Serienfahrzeugen dar.
₁₆₈
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